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ABSTRACT 
 
 
Internal Combustion(IC) engines are strongly demanded to improve thermal efficiency and 
reduce damage to the environment. Nowadays, two kinds of engine, Spark Ignition (SI) engine and 
Diesel engine have become popular and widespread. However it is difficult to improve thermal 
efficiency and reduce exhaust gas emissions at the same time. Gasoline homogeneous charge 
compression ignition (HCCI) engines have a possibility to chieve both high thermal efficiency and 
low exhaust emissions. Therefore, HCCI combustion is investigated extensively for practical use. 
HCCI operation may be an alternative to the throttled SI engine so that engine thermal efficiency 
increases drastically. However, to realize the HCCI operation in a production engine, several issues 
remain to be addressed. One of the most difficult technical challenges is to extend the limitation of 
operational load range. This thesis focuses on an operational range extension (high and low load) of 
a gasoline HCCI engine. 
     In high load operation, it is necessary to increase the power while maintaining conditions such 
as low pressure-rise-rate (dP/dmax) and NOx emission. Whereas, in low load operation, 
improvement of combustion stability is required. In order to solve these problems, supercharge, EGR 
dilution, thermal stratification, direct injection, spark assisting, and many other effective techniques 
were exmamined by numerous researchers 
     The objective of this research is to evaluate the effectiveness of the original blowdown 
Supercharge (BDSC) system and several techniques on the operational HCCI range. Firstly, the 
impact of thermal stratification was investigated. Thermal stratification becomes a key technique 
through this study. In order to generate strong thermal stratification in the cylinder, EGR guide is 
used to control mixing between the intake air-fuel mixture and the high temperature EGR gas 
recharged through the exhaust port. Using the proposed BDSC with EGR guide system, HCCI high 
load limit was successfully extended. The other techniques, Direct Injection, Supercharge, and Spark 
Assisting, was carried out. 
     The second section describes the effect of thermal and fuel concentration stratification on the 
performance of HCCI engine. As a first part, the performance of the BDSC system was investigated. 
The experimental results showed that the HCCI operation at 523 kPa in IMEPnet with very low NOx 
emissions could be realized using the BDSC system. Next, in order to generate a strong thermal 
stratification inside the cylinder, mixing between the fresh air-fuel mixture and high temperature 
EGR gas is reduced by using “EGR guide”. The EGR guides consist of a half-circular part attached 
on the edge of the exhaust port and the piston head. The geometry of the EGR guides is optimized by 
using 3-D numerical simulations. As a results, in-cylinder thermal stratification avoid an increase in 
the rate of in-cylinder pressure rise as well as an increase in the NOx emission due to the relatively 
slow heat release and low combustion temperature. The high load HCCI operational limit was 
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successfully extended. HCCI operation at 580 kPa in IMEPnet was achieved. Additionally, the effect 
of in-cylinder fuel distribution on HCCI operational range was investigated from both experimental 
and numerical method. The numerical results showed that a spatially uniform fuel distribution 
decreases the pressure rise rate with a strong thermal stratification. The experimental results showed 
that the HCCI operational robustness at the high load HCCI opearation was successfully improved. 
However, high load HCCI operational limit was hardly extended. To improve ignition stability at los 
load operation, locally high fuel concentration area was generated. COV of IMEP was slightly 
improved. 
     The third section describes the effect of compression ratio on both the HCCI operational range 
and thermal efficiency. Two different compression ratios of 12 and 14 were tested by replacing the 
piston. The experimental results showed that the HCCI operational limit and the fuel consumption at 
the low load operation were successfully improved by increasing compression ratio. On the other 
hand, high load operational limit was hardly affected by compression ratio. Also, it was found that 
the BDSC HCCI engine with higher compression ratio improves thermal efficiency of the whole 
HCCI operation range. 
     The fourth section describes the evaluation of the performance of an external boosted HCCI 
gasoline engine with BDSC system. The intake pressure and temperature were varied as 
experimental parameters. The highest load in this study was 935 kPa in IMEPgross at the condition 
of 200 kPa in intake pressure and 32 °C in intake temperature. The maximum load of externally 
boosted BDSC HCCI engine can be achieved comparable to the full load of conventional naturally 
aspirated SI engine. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
第 1章 序論 
3 
 
 
第 1章 序論 
 
 
１．１ 研究の背景 
 
 人間活動によって排出される温室効果ガスの大気中濃度が急激に増加しており，この増
加が自然の温室効果を増加させ自然の生態系及び人類に悪影響を及ぼすおそれがある．人
為的に排出される全世界の温室効果ガスの地球温暖化係数 (GWP: Global Warming 
Potential)
(1)を比較すると，温室効果の約 60%が化石燃料の燃焼によって排出される二酸化炭
素(CO2)による影響であり，その他の内訳は森林伐採や破壊，気候変動による植物の減少に
よる CO2 吸収量の低下による 17％，農業活動や排水処理，化石燃料の燃焼等により発生す
るメタンと一酸化窒素(N2O)がそれぞれ 14%，8%である．これら温室効果ガスのうち化石燃
料の燃焼による年間 CO2排出量は，1970 年から 2010 年までの期間で 116%増加しており，
温室効果ガス増加の主な原因である．2012 年の化石燃料の燃焼による年間 CO2 排出量は
31.6Gtである．IPCC 第 4次評価報告書(1)では，このままの CO2排出量削減の対策に取り組
まなかった場合には，今後 100年間で気球の表面における平均温度が 3 °C以上上昇し，地
球の気候や生態系及びそれに依存する人間環境に対して様々な深刻な影響を及ぼす可能性
が高いことを示している．この報告書をうけて 2009 年 12 月に開催された国連気候変動枠
組条約第 15回締約国会議(COP15)での「コペンハーゲン合意」では，温室効果ガス増加に
伴う地球温暖化による気候システム及び人類への深刻な影響を回避するための目標として，
地球表面の平均温度の上昇を産業革命以前に比較して 2 °C 以下にとどめるとした．地球表
面の平均温度の上昇が 2 °C を超えないためには，温室効果ガス濃度を CO2換算で 455 ppm
から 490 ppm の範囲で安定させる必要がある．温室効果ガスが地球の平均気温に与える影
響については，climate-carbon cycle feedback modelsを使用して予測しているが，特に雲の生
成や海洋による熱の取り込み，炭素循環等に関するモデルの確実性によって予測される気
温に幅が生じる．国際条約においては，50%の確率で地球の平均気温の上昇が 2 °C を超え
ない CO2換算の濃度である 450 ppm を目標として採用している．IEA は，温室効果ガスを
450 ppmにとどめるには，世界の一次エネルギー供給により発生する CO2排出量が 2020年
前に約 32.5Gtでピークを迎え，2035年には 21.6Gtまで削減するシナリオ(the 450 Scenario)
を示している(2)．このシナリオ 450を実現するために，一時エネルギー供給に占める化石燃
料の割合を現在の 81%から 2035年には 61%まで低減する必要性を示している．この温室効
果ガス削減には，各国のエネルギー政策や分野毎に対する法規制，そして新たな技術開発
が組み合わさることで，初めて達成できるとしている．CO2排出量削減への貢献が最も大き
いのは，2035 年においても引き続き主要なエネルギー源である化石燃料のエネルギー変換
効率(熱効率)の改善と電子機械の消費電力削減といった省エネルギー技術であり，省エネル
ギーを実現する技術開発が望まれている．世界の全 CO2 排出量に占める運輸部門からの排
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出量の割合は 2010 年において約 22%(2)であり，発電と暖房の割合 41%に次いで 2 番目の排
出量となっている．運輸部門に占める自動車分野の排出量割合は 73 %であり，自動車用パ
ワーソースのそのほとんどが化石燃料を燃料とした内燃機関である．シナリオ 450 を実現
するためには 2030年までに自動車の燃費を 30～50 %削減が望まれており，内燃機関をパワ
ーソースとしたガソリン・ディーゼル自動車の更なる燃料消費率向上が必要とされる． 
 また，著しい成長がみられる新興国のエネルギー需要の拡大や，世界的な原油枯渇の懸
念により，燃料の原料である原油の価格は 1995年頃から上昇している．前述したシナリオ
450 で，原油の需要が 2012 年頃をピークに減少した場合においても，原油価格はほぼ現状
と変わらない価格を維持すると IEA は予測している(3)．このため，経済性の観点からも，自
動車燃費の向上が望まれると予測できる． 
一方，化石燃料を内燃機関で燃やす際には，温室効果ガスの一つである CO2が排出され
るとともに，その他の有害なガス成分も排出される．内燃機関から排出される有害成分の
例としては人体の代謝機能に悪影響を及ぼす一酸化炭素 CO，中枢神経機能や呼吸器系に悪
影響を及ぼし，酸性雨や光化学スモッグの原因となる窒素酸化物NOxや未燃炭化水素HC，
発ガン性のある粒子状物質 PM などがあり，これらのガス排出も燃費性能向上と両立して
低減していく必要がある． 
以上のような地球環境問題及び資源節約に対する世界規模での関心の高まりから，更な
る効率向上と環境負荷低減が強く求められている 
 
 
１．２ 内燃機関の現状と課題 
 
今後数十年間においても，化石燃料を燃料とした内燃機関が自動車用パワーソースの主
たる動力であると考えられ，更なる自動車の燃料消費率向上が必要とされている．グロー
バル燃料消費イニシアチブ(GFEI: Global Fuel Economy Initiative)(4)の調べによれば，全世界の
乗用車の平均燃料消費率は 2005年においては 8.07 litre/100km，2008年では 7.67 litre/100km
であり，年率-1.7%で燃料消費率が向上している．この燃料消費率向上の内訳としては OECD
諸国が年率-2.1%の向上で非 OECD 諸国が年率+0.3%となっている．この違いの要因の一つ
として，自動車の大きさが挙げられる．この 2005年から 2008年の 3年間において，OECD
諸国の自動車の大きは平均的に小型化しているが，非 OECD 諸国では反対に大型化してい
る．そして自動車技術に関しても，OECD諸国の自動車の方が，燃料消費率向上のための最
新技術が搭載されることも大きな要因である．図 1.1 は過去 1990年から 20年間の OECD 諸
国における乗用車の燃料消費率の推移を示している(5)．全体の乗用車の燃料消費率の傾向と
しては改善されているが，OECD 諸国内でも乗用車の燃料消費率は国/地域によって大きく
異なることが分かる．自動車の燃料消費率は各国/地域における自動車の使用環境や，税金
や燃料消費率・排出規制など政策によって違いが発生する．自動車用の内燃機関において
燃焼や潤滑などの共通要素の技術革新は，波及効果が大きいため期待が大きい．前述した
シナリオ 450を実現するためには，2030年にかけて年率-2.7%の燃料消費率向上が必要とさ
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れることから，地球全体の CO2 排出削減を達成するために，先進国において更なる燃費の
向上はもちろん，先進国以外の国においても自動車の燃料消費率の向上に取り組まなけれ
ばならない． 
 
 
Figure 1.1 Average new passenger LDV tested fuel economy by country/region, 1990-2011 
 
現在自動車用の内燃機関として 4ストロークレシプロエンジンが広く用いられており，火
花点火(SI)エンジンとディーゼルエンジンに大別される．この 2種類の大きな違いは，燃焼・
膨張ストローク(行程)にある．それぞれのエンジンについての特徴と課題についてまとめて
いく． 
 
a) 火花点火エンジン(Spark Ignition Engine) 
 火花点火(SI: Spark Ignition)エンジンは，可燃混合気中を電気火花により点火し，火炎伝播
燃焼により化学エネルギーを熱エネルギーに変化させ仕事として取り出している．SI エン
ジンの燃焼・膨張ストロークの理想サイクルがオットーサイクル(Otto cycle)である．オット
ーサイクルの効率向上には圧縮比 εを増やす，又は比熱比 κを増やすことである．しかし圧
縮比を高めた場合には圧力振動を伴うノッキング燃焼により，熱損失増大や重大なエンジ
ン損傷を招くため，現状での圧縮比は 10～12程度に抑えられている．また比熱比を大きく
するためは，燃料と作動ガスの質量比である G/F を大きくすることである．つまり燃料に
対してガス質量をより増やすことで比熱比を大きくとることが出来る．しかし SI エンジン
は火炎伝播による燃焼のために混合気の火炎伝播の下限界があり，これにより G/F 増大の
限界が決定される．その他に，4ストローク中の燃焼・膨張行程を除いた仕事を取り出さな
い吸気・排気行程での負の仕事量の低減することでも，エンジンの効率向上を図ることが
できる．上述したように火炎伝播限界により，負荷(燃料量)を制御する際に同時に吸入空気
量も制御する必要がある．これにより生じる負の仕事分(ポンピングロス)によりエンジンか
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ら取り出せる仕事量が減少し，負荷が低いほどこの損失は大きくなる．また，実際の SI エ
ンジンにおいては理想的な等容燃焼とはならず，ある程度緩慢な燃焼となるために時間損
失が発生し理論熱効率より熱効率が低下する． 
SIエンジンからの有害排ガスは COや HC，NOx があるが，燃料と酸素を化学量論混合比
で運転することで，三元触媒により比較的容易にこれら有害ガスを 99%以上浄化すること
ができる． 
 
b) ディーゼルエンジン(Diesel Engine) 
 現在の自動車用ディーゼル機関では，燃焼の主な部分は定容過程をし，燃焼のあと燃え
が定圧過程をたどり，サバテサイクルで表わされる．サバテサイクルの理論熱効率は次式
(1.2)で表わされる． 
       
 
    
 
     
             
    
 
    
          (1.1) 
ここで  
  
  
は等圧膨張比(締切比)，  
  
 
  
は定容燃焼過程時の圧力比(圧力上昇比)を表わ
す． 
(1.1)式より分かるように，サバテサイクルの理論熱効率はオットーサイクルの理論熱効率
の 2 項目に A を乗じた型となっている．式 A 中の比熱比 κ と，締切比 ρ，圧力上昇比 λ は
いずれもその値は常に 1以上であることから，常に A≧1である．つまりサバテサイクルは
オットーサイクルと圧縮比と比熱比が同じ場合には，オットーサイクルの熱効率を上回る
ことがないことを示している．サイクルに熱を与える際に定圧燃焼の割合が増えるにつれ
て効率が低下することがわかる．しかし，ディーゼルエンジンは拡散的燃焼であることか
ら，オットーサイクルであるような圧縮比や比熱比による制限は無い．またオットーサイ
クルでは部分負荷時にポンプ損失が発生するために，その結果ディーゼルエンジンの正味
熱効率は SIエンジンに比べ，15～20%程度高くなっている． 
拡散燃焼方式は熱効率面ではメリットが多い燃焼方式であるが，エンジンから排出され
る有害な排ガスの処理に課題がある．ディーゼルエンジンでは，全運転負荷領域にわたっ
てほとんど空気過剰で燃焼しているために，排気中の CO は比較的少ないが，拡散燃焼に起
因した局所的に燃料濃度が高い領域から NOxや微粒子(PM: Particulate Matter)，炭化水素が
排出される．SI エンジンのように三元触媒で一括浄化が出来ず，単成分ごとに後処理が必
要となる．ディーゼルエンジンは排気浄化のために高度な燃料噴射系システムと排気の後
処理装置が必要となるため，複雑で高価になってしまうのが実情である． 
 
c) 予混合圧縮自己着火燃焼/エンジン 
 冒頭に述べたように自動車用内燃機関には，徹底したクリーンな排出と燃料消費率向上
の両立が求められている．SIエンジン(火炎伝播燃焼)では，クリーンな排気を維持したまま
効率を向上させることが課題であり，ディーゼルエンジン(拡散燃焼)は熱効率を維持したま
ま排気の浄化を進めることが課題となっている．この 2種類のエンジン(燃焼)の長所を両立
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する技術の一つとして，予混合圧縮自己着火 HCCI: Homogeneous Charge Compression 
Ignition)燃焼がある．HCCI 燃焼は，燃料と空気を良く混合(予混合)させた均一な混合気を，
圧縮による温度上昇によって燃料を自己着火させる燃焼を指す．すなわち，ディーゼルエ
ンジンが持つ圧縮自己着火と，ガソリンエンジンがもつ均一予混合という特徴を併せ持つ
燃焼方式のため，ディーゼル並みの燃料消費率とガソリン並みのきれいな排ガスを両立で
きる技術である．HCCI燃焼の特徴は以下のようである． 
 
〇均一希薄混合気での燃焼が可能  混合気が希薄であることから燃焼最高温度が低く
なり，NOx 生成や熱解離が抑制され，熱損失の低
減も期待できる．また混合気の比熱比が大きくな
り，サイクル熱効率が向上する．そして均一希薄
予混合気であることからスス生成が抑制される．
またガソリンエンジンに比較してポンピング損失
の低減が期待できる． 
 〇同時多点着火による急速な燃焼  燃焼室内の混合気が同時的に自己着火し，バルク
燃焼する．火炎伝播限界以下で急速燃焼するため，
燃焼期間が短く等容度が高い． 
 〇圧縮比による制約が無い     SI エンジンにおいてはノッキングによって圧縮比
が制約されているが，HCCI燃焼では燃焼室全体が
同時に燃焼するため，SI エンジンで起きるような
ノッキングは発生しづらく，基本的に圧縮比の制
約がない．このためエンジンの高圧縮比化が可能
である．また冷却水温度を高水温化し，冷却損失
やフリクションの低減など，副次的なメリットが
ある． 
 
以上のように HCCI 燃焼は多くのメリットがある燃焼方式であることが分かる． 一方デ
メリットとして，燃焼最高温度が低いために，未燃成分 HC，CO の排出が従来燃焼に比べ
て多い傾向がある．また混合気の希釈率が低下するエンジン高負荷条件においては，燃焼
が過度に急峻となりノッキングを伴う燃焼となり，このような運転条件は避ける必要があ
る． HCCI燃焼を用いたエンジンを以降 HCCIエンジンと称する． 
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１．３ 予混合圧縮自己着火エンジンの研究動向 
 
１．３．１ 予混合圧縮自己着火運転の実現 
 本研究では，従来のガソリンエンジンの燃料消費率向上を実現する手段として，ガソリ
ン HCCIエンジンについて着目した．高い燃料消費率性能と NOx, PM排出量の大幅な削減
の両立が可能なガソリン HCCIエンジンの実用化を目指し，その研究が世界中で行われてい
る．以下よりこれまでに行われてきた具体的な研究から HCCIエンジン実用化への課題を示
していく． 
 HCCIエンジン研究は，1979年の大西らによって行われた 2ストロークエンジンにおける
低負荷運転の燃料消費率と未燃炭化水素の低減を目的とした研究に端を発する(6)(7)．大西ら
はキャブレターを用いた 2ストロークエンジンの問題点の一つである”run on”現象に着目し，
多量の残留ガスとピストンの熱によって混合気が自己着火する現象を ATAC (Active 
Thermo-Atmosphere Combustion)燃焼と呼んだ．またシュリーレン撮影法により筒内の可視化
を行い，燃焼形態が従来の火花点火とは異なり，筒内の多点で燃焼している様子を観察し
た．4ストロークエンジンを使った研究では，Najtと Fosterらが可変圧縮比エンジンと吸気
加熱を用いて希薄予混合気の圧縮着火運転を実現している(8)．エンジンの圧縮比を高めるこ
とで，自己着火に必要な吸入空気の温度を低減することができるとしている．また予混合
圧縮着火燃焼時には熱発生率が急峻になると報告している．Thringは 4ストロークエンジン
を用いて予混合圧縮自着火運転を実現し，ディーゼルエンジンと同等の燃料消費率を実現
できることを示した(9)．Thringによって初めて”HCCI”という呼称が提案された．Thringは，
HCCI エンジンを実用化する際の課題について述べている．HCCI 燃焼に至るために，混合
気に大きな熱量を加えて温度を高める必要があり，その熱量を供給できる有効な手段を検
討する必要がある．また HCCI燃焼を適用できるエンジン負荷範囲の拡大や，HCCI運転と
従来火花点火運転間の運転モード切り替えの技術の確立が必要であるとしている．その他
にも HCCI燃焼の理解のために，HCCI燃焼の基本的な性質や燃料性状の違いによる影響に
ついても研究が必要であるとしている．この研究で挙げられた課題は，現在の HCCI研究に
おいても重要な課題である． 
 
青山らはディーゼルエンジンをベースとして燃料にガソリンを用いた研究を通し，高圧
縮比と希薄ガソリン混合気によって高熱効率と低 NOx 排出を両立することを実証し，この
燃焼を PCCI(Premixed-Charge Compression Ignition)と呼んでいる(10)．予混合圧縮着火燃焼は，
広い意味で燃料と空気を良く混合(予混合)させた均一な混合気を，圧縮による温度上昇によ
って自己着火させる燃焼を指すことから，HCCI燃焼の適用は火花点火式ガソリンエンジン
だけでなく，軽油を用いるディーゼルエンジンにおいても適応する試みがされている．今
現在では，ガソリンエンジンを改造し燃料にガソリンを用いる HCCI燃焼と，ディーゼルエ
ンジンを改造して燃料に軽油を用いる HCCI燃焼の 2つの手法に分けることができる．後者
の軽油を用いた HCCI 燃焼は高負荷運転時には従来の拡散燃焼をし，低負荷運転時の NOx
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及び PMの排出量低減を目的に HCCI燃焼を用いている．通常のディーエルエンジンでの燃
料噴射時期と異なり，上死点よりも早期に燃料噴射し着火遅れを十分に保って空気との混
合を促進することで予混合化を図っている．軽油のような高着火性燃料を早期噴射して，
且つ着火遅れを十分に保つためには，排気を冷却して吸気に還流するクールド EGR(Exhaust 
Gas Recirculation)により酸素濃度を低下させて予混合燃焼を実現している．ディーゼル
HCCI 燃焼では，予混合化を図るが決して完全な均一予混合には至っていないため，PCCI
燃焼と呼び違いを表現している． 
 
 ガソリン燃料の着火温度は約 300 °C で，軽油の 250°C に比べると高い．そのため上死点
で混合気温度をガソリンの着火温度まで高めるためには，①圧縮比を上げる，②圧縮初期
温度を上げる，③圧縮初期圧力を上げる，④混合気の比熱比を上げることが必要である．
吸入空気をヒーターにより加熱して混合気の温度を高める場合，全エンジン出力に占める
ヒーターの消費電力が大きくなるために，HCCI燃焼による熱効率向上の効果を打ち消して
しまうため実用的ではない．また高圧縮比化によって混合気の温度を自着火温度まで高め
るためには，圧縮比を非常に大きく高める必要があり，火花点火運転を併用する場合には
多くの弊害が発生する．こうした方法の中で，EGR ガスにより圧縮初期温度を高める方法
が実用的である．既燃ガスを用いた HCCI エンジンの実用化例として，石橋らが開発した
AR燃焼(Activated Radical Combustion)が挙げられる(11)．AR燃焼2ストロークエンジンでは，
2 ストロークエンジンのデメリットであった残留ガスの多さに着目し，残留ガス量を適切に
制御することで HCCI 運転を実現している．4 ストロークエンジンにおいては，HCCI 燃焼
を適用して実用化した例は未だに無いのが現状である．典型的な圧縮比のガソリンエンジ
ンを用いて HCCI 運転を実現する実用的な手法として，Willand らは排気弁閉時期を進角さ
せて大量の残留ガスを筒内に閉じ込める方式を提案している(12)．排気バルブを上死点より
も前に閉じて筒内に排気ガスを残留させ，そこに新気と燃料を吸入することで HCCI燃焼可
能な高温混合気が形成される．吸排気バルブタイミングは上死点に関して対称なタイミン
グをとり，吸排気上死点で吸排気両方のバルブが閉じている期間を可変とすることで筒内
の残留ガス量を調整し混合気温度を制御する．また，閉じ込めた残留ガス中へ筒内直接燃
料噴射(DI: Direct Injection)することによって圧縮端における混合気温度を変化させて，HCCI
燃焼時期の制御が可能であることを示している．この排気バルブ閉時期を進角して残留ガ
スを筒内に閉じ込める方式は，この後の HCCI運転を実現する方法として多くの研究者が採
用しており，負のオーバーラップ(NVO: Negative Valve Overlap)方式と呼ばれている．この
NVO 方式以外にも HCCI 運転を実現する様々な方法が提案されており，その多くはバルブ
タイミングを工夫したものである．Wolters らは電磁バルブを搭載した実験用エンジンを用
いて，様々な手法の違いが HCCI エンジン性能に与える影響について調べている(13)．以下
の図 1.2 に Wolters らの研究で提案された HCCI 運転を実現する手法のバルブタイミングを
示す．バルブタイミングによる EGR 導入方法を大別すると，排気バルブを早めに閉じて筒
内に EGRガスを残す方法と，一度吸/排気ポートに排出された既燃ガスを再導入する方法に
分けられる．彼らは NVOと排気再吸入(図中 Late Exhaust Port EGR)の 2つの手法について
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エンジン性能を比較しており，その結果 NVOでは筒内温度混合気の温度を高く保つことが
できるため低負荷運転限界が広く，排気再吸入では混合気成層の効果によって燃焼が緩慢
化し高負荷限界が高いことを示している．現在の HCCI研究において，HCCI運転を実現す
る方法としては NVO方式が広く用いられている．HCCI運転を可能とする代表的な NVO方
式と排気再吸入法式を比較した場合，ガソリン SI エンジンで熱効率が悪化する低負荷領域
において，NVO 方式を採用した HCCI 運転の方が低負荷限界が広いため，燃料消費率の低
減効果が大きいとされていることが考えられる．また残留ガス量の制御を，これまでに広
く普及している技術であるカム位相の連続可変機構によって実現できることが考えられる．
排気再吸入方式では，排気バルブを 1 サイクル中に 2 回開ける必要があり，このバルブ動
作を実現できる実用的な動弁系の提案がなされていないことも要因として考えられる． 
 
Figure 1.2 Exhaust Gas Recirculation Methods
(13)
 
 
１．３．２ ガソリン予混合圧縮自己着火エンジンの実用化へ向けた課題 
 HCCI 運転は高熱効率且つ NOx 排出量の劇的な削減が両立出来る燃焼方式であることか
ら，実用化に対する期待が高い技術である．しかし HCCI燃焼を適応したエンジンと従来燃
焼を適応したエンジンを比較すると，燃焼開始を支配する要因が大きく異なっている．従
来の SI エンジンでは点火時期が燃焼開始のトリガであり，またディーゼルエンジンでは燃
料噴射時期により燃焼開始時期を制御出来る．しかしながら HCCIエンジンでは，その着火
(燃焼開始)時期が燃料と酸化剤の化学反応に依存している．化学反応速度は一般的に燃料の
種類や，混合気の温度，圧力，当量比といった複数の要因によって決定される．そのため
従来のエンジンとは異なり，自己着火燃焼の基本から取り組む必要がある．ガソリン HCCI
エンジンの実用化に向けた研究課題は，(1)HCCI運転範囲の拡大，(2)HCCI運転時の着火時
期制御及び燃焼制御システムの研究，(3)SI-HCCI 運転モードの切り替え技術の確立などに
分類することができる． 
TDCBDC BDC
EV IV
EV IV
EV IV
EV EVIV
EV IV
IV : Intake ValveEV : Exhaust Valve
Combustion Chamber EGR
Early Exhaust Port EGR 
Exhaust Port EGR 
Partly Parallel with Intake 
Late Exhaust Port EGR
(with dual EV Opening)
Intake Port EGR
Source: P. Wolters et. al., ”Controlled Auto Ignition 
Combustion Process with an Electromechanical Valve Train”
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(1) HCCI運転範囲の拡大  
自動車の燃料消費率を低減するためには，高熱効率な HCCI運転を広いエンジン運転範囲
で実現することが望まれる．エンジン負荷について着目すると，負荷を高くしていく場合
には，混合気の燃料濃度が高くなっていくために急峻なエネルギー放出量が増大する．こ
の時に適切な自己着火時期と圧力上昇の制御が行われないと，急峻なエネルギー放出に伴
う強い圧力上昇及び振動によりエンジン騒音が増大していく．この圧力波はノッキング燃
焼に類似しており，過大な圧力上昇や圧力振動はエンジンの重大な損傷を招く．一方エン
ジン負荷を低くしていく場合では，筒内温度及び圧力の低下に伴い着火遅れ時間が長期化
し，燃焼の不安定化や未燃生成物排出量が増大していきエンジン失火へとつながる．エン
ジン速度については，自己着火時期と圧力上昇が同じ混合気条件であっても，エンジン速
度が変化した場合で燃焼が過早となったり不安定化したりすることになる．自己着火時期
と圧力上昇の適切な制御が，HCCI エンジンの運転可能範囲を決定するといえる．HCCI エ
ンジンの実用化には，HCCI運転をいかに広い範囲で高効率を維持したまま実現できるかが
重要な鍵となる． 
一般的な HCCI実現方法である NVOを用いた場合，負荷の上限は図示平均有効圧(IMEP) 
400 kPa程度であることが報告されている(14)(15)．HCCI運転負荷上限は急峻な圧力上昇(圧力
上昇率)及び NOx 排出量の増大によって制限される．自然吸気 SI エンジンの全負荷運転時
にはおおよそ IMEP 1000 kPa程度かそれ以上の運転条件であることから，実際エンジン負荷
の 30～40 %までの限られた運転範囲となっている．図 1.3に NVO を用いた HCCI運転範囲
(14)を示す．図の横軸はエンジン回転数，縦軸は正味平均有効圧(BMEP)を示している．図中
のプロットは乗用車の代表的な使用を模した JC08モードの時間頻度値の一例を示している．
JC08モードではエンジン回転数は 700 rpmから 3000 rpmの範囲で，エンジン負荷は BMEP 0 
kPaから 700 kPa弱の範囲を使用してことが分かる．JC08モードの使用範囲に比べ，従来技
術による HCCI運転範囲はその半分程度となっている．HCCI運転上限負荷では燃焼による
圧力上昇率と最高温度を低減する手法が望まれ，HCCI運転下限負荷では混合気温度の低下
に伴う着火遅れ時間を短縮する手法が望まれる．HCCI運転範囲の更なる拡大のために，外
部過給や Cooled EGR，混合気の成層化，筒内直接噴射，スパークアシスト HCCI，圧縮比
の可変，複合燃料の使用など様々な手法が提案されている．これ以降に，HCCI運転負荷範
囲拡大に取り組んだこれまでの研究について示していく． 
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Figure 1.3 Time frequency of JC08 mode and conventional HCCI operational area 
 
 HCCI 運転上限負荷では燃焼に伴う高い圧力上昇率及び最高燃焼温度を低減することが
重要であり，その最も有効的な手段の一つが混合気の希釈量を増やして熱容量を大きくす
ることである(16)(17)．燃料量に対する筒内作動ガス量の割合が大きい(燃料濃度が薄い)ほど燃
焼による温度上昇率は低減するため，高負荷限界を高めることができる．Hyvönenらは，機
械式スーパーチャージャを用いた過給 HCCI運転性能を実験的に計測し，その結果を用いて
ターボチャージャによる過給 HCCI運転時の燃料消費率性能について考察を行っている(18)．
彼らは研究結果のなかで，スーパーチャージャとターボチャージャのどちらの過給方法を
用いた場合においても，自然吸気(NA: Naturally Aspirated)HCCI運転に比べ運転範囲を拡大
することを示している． Scaringeらは，HCCI運転時の着火遅れ時間を混合気の酸素濃度と
燃料濃度，上死点前 10 °CA における圧力と温度の 4つの変数の関数で表現し，圧力上昇率
最大値は混合気の燃料濃度と着火遅れ時間の積に比例することを示している(19)．Decらは吸
気の圧力と温度がHCCI高負荷限界及びHCCI燃焼特性に与える影響について機械式スーパ
ーチャージャを用いた単気筒エンジンを使い調査している(20)．彼らは過給と Cooled EGRの
組み合わせによって高負荷限界を飛躍的に拡大することができ，また高過給条件下では自
己着火反応が促進されるために熱発生の形状が変化してくることを発見している(20)(21)．高
過給条件下においては低温酸化による熱発生(LTHR: Low Temperature Heat Release)と高温熱
発生(HTHR: High Temperature Heat Release)の間に僅かな熱発生が確認され，彼らはこの熱発
生を ITHR (Intermediate-Temperature Heat Release)と呼んでいる．以上のように，HCCI高負
荷運転限界の拡大のためには過給技術が非常に有効であることがわかる．しかしながら
HCCI 燃焼では排気温度が従来燃焼を用いた場合に比べ低いために排気エネルギーが低く，
ターボチャージャの容量選定や効率的な過給システムの構築が課題である(14)．Johansson ら
は，NVO に DIとターボ過給を併せることで，HCCI運転限界負荷を拡大出来ることを示し
ている(22)．彼らは実際に可変容量式(VGT))ターボチャージャと多気筒エンジンを使った過
給 HCCI エンジンの性能を広いエンジン回転数に渡って計測し，エンジン回転数 2000rpm，
吸気圧力 180 kPa(abs.)の条件において負荷限界は約 500 kPa であった．エンジン回転数が
1000 rpmから 3000 rpmの広い範囲に渡って，エンジン負荷を NA運転に比べ約 100 kPa拡
JC08 mode
HCCI operational area
B
M
E
P
  
[k
P
a
]
Engine speed  [rpm]
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大できることを実証した．Andreらは機械式スーパーチャージャとディーゼルエンジン用の
ターボチャージャを併用する過給システムを提案し，過給 HCCIエンジンのポテンシャルを
調査している(23)．その結果 正味平均有効圧(BMEP) 650 kPa の負荷まで HCCI運転できるこ
とを実証した．以上の研究により，筒内作動ガス量を増やし熱量を増加させること HCCI
運転負荷限界を効果的に拡大できることが報告されている． 
 その他に自然吸気条件において圧力上昇率の低減には，燃焼位相の遅角化と，熱発生の
緩慢化が有効である．燃焼位相を遅角化することで，圧力上昇率を大きく低減出来るが，
許容範囲以上の遅角化はサイクル毎の着火時期ばらつきが増大し燃焼安定性が低下する(24)．
一方で，熱発生を緩慢化する手段として，混合気の温度分布の成層化が効果的であること
が示されている(24)-(26)．Sjöberg らは，筒内の温度成層化が熱発生率及び圧力上昇率に与える
影響について数値的と実験的に調査している(25)．シリンダ内の混合気に温度幅が 20 Kから
30 Kの温度分布を形成することで，圧力上昇率が低減し高負荷限界が IMEPg 524 kPa から
695 kPaへ拡大出来ることを急速圧縮装置(RCM: Rapid Compression Machine)を使って示して
いる．しかしながら，実機において積極的に筒内の混合気温度の成層化を実現する実用的
な手法が提案されていないのが現状である．また温度成層化以外にも燃料濃度の成層化に
よって急峻な熱発生を緩慢化する研究が行われている(27)-(29)．筒内に不均質な燃料濃度を形
成するためには筒内直接噴射が有効な手段である．筒内直噴による不均質混合気とスパー
クプラグによる点火を併せた手法についても研究が行われている(30)(31)．スパークプラグ近
傍に DIにより燃料を供給し点火による火炎伝播によって火種を形成することで，点火時期
によって自己着火時期を制御することができる．また，NVOと筒内直接噴射を併せて用い
ることにより非常に低い負荷まで HCCI 運転可能となることが報告されている(12)．これは
NVOの吸排気上死点において直接筒内に燃料を噴射することで燃料が一部改質され，この
時の熱発生によって混合気温度を高める手法である(32)(33)． 
 HCCI 低負荷運転時の燃焼安定性向上及び熱効率向上に高圧縮比化が有効である(34)(35)．
しかしながら高圧縮比化は圧力上昇率の増加するために，高負荷運転時には圧縮比を下げ
た方が有利となることから，運転負荷に応じて圧縮比を可変とする研究が行われている
(36)(37)．HCCI 運転にとって最適な圧縮比を調査することも課題として挙げられる．また，
運転負荷範囲に応じて自着火特性の異なる燃料を供給することで，広い負荷範囲において
HCCI 運転を実現する試みがなされている．Stanglmaier らは自己着火し難い天然ガスと，
自着火し易いナフサ燃料の 2 種類の燃料を用い，低負荷領域での燃費と高負荷限界の高さ
を両立している(38)．このように着火特性が大きく異なる燃料を併用する研究は，ガソリン
エンジンに HCCI 燃焼を適用する研究だけでなく，ディーゼルエンジンの予混合燃焼とし
ても盛んに行われている．自己着火性の低い燃料を投入した混合気に自己着火性の高い燃
料を筒内噴射して燃焼させ，任意の着火時期を得ることでこれまでの HCCI 燃焼に比べ高
負荷運転が実現でき，また着火時期制御が容易となるメリットもある． HCCI燃焼と PCCI
燃焼の中間的な燃焼であるこのようなコンセプトの燃焼を RCCI(Reactivity Controlled 
Compression Ignition)燃焼呼び，現在も盛んに研究されている(39)．柴田らは，これまで燃
料指標として用いてきたガソリンの自己着火指標であるオクタン価や軽油の着火指標であ
第 1章 序論 
14 
 
るセタン価といった燃料油種毎に依存したこれら指標を用いずに，自己着火現象という統
一概念として取り扱い，HCCI 運転に適した燃料設計を試みている(40)．この他にも，ガソ
リンや軽油といった既存の燃料だけでなく，ジメチルエーテル(DME)，メタノール，メタ
ンなどの代替燃料を使った HCCI 運転の研究や燃料成分に関する研究も盛んに行われてい
る(41)(42)． 
 
(2) HCCI運転時の着火時期制御及び燃焼制御システムの研究 
 従来エンジンでは，SI エンジンの点火やディーゼルエンジンの燃料噴射の時期を制御す
ることで燃焼開始時期を任意に設定することができる．HCCIエンジンでは燃焼開始の時期
は筒内混合気の温度や圧力，当量比，希釈量等の複数要因によって支配される．中でも自
着火時期を決定づける重要な指標である混合気温度は，直接センサ等によって計測するこ
とが難しく，温度を他の物理量から予測する必要がある．また着火時期が適切に制御され
ないと，高負荷では急峻な圧力上昇によってエンジンが損傷したり，低負荷では失火を招
くことから，HCCI燃焼の制御方法の確立が望まれている．燃焼制御システムの研究として
現在二つに大別される． 
一つは毎サイクルの混合気の着火遅れ時間の予測や，燃焼位相のフィードバック制御を
使い，空気量や燃料量，EGR 率などの物理量を制御することで燃焼制御する方法である．
AndreらはHCCI運転中の燃焼の位相や IMEP，吸気圧力などを毎サイクルサンプリングし，
目標の燃焼位相や負荷となるように次サイクルの燃料量や直噴噴射時期，バルブタイミン
グをフィードバック制御するシステムを提案している(23)．また NVO を用いた HCCI運転の
場合は，吸排気上死点付近で筒内直接噴射する量を制御することで圧縮端での筒内温度を
変化させて，着火時期を制御する手法(43)(44) や，直接噴射時期によって混合気の成層度を変
化させ，着火時期を制御する手法(45)が提案されている．さらに HCCI エンジンにおいては
筒内混合気の状態量以外にも，エンジン冷却水温やシリンダライナー温度によって圧縮端
での混合気温度が変化し自着火時期が大きく変化するため，HCCIエンジン全体の熱マネー
ジメントが必須であると報告されている(46)-(48)． 
二つ目は従来のガソリンエンジンの点火やディーゼルエンジンの燃料噴射を使って直接
的に着火時期を制御する方法である．一般的に HCCIエンジンの混合気は非常に希薄な条件
であるため，希薄な混合気に点火した場合は点火遅れが長く，また火炎伝播速度が非常に
遅くなるため効果的ではない．そこで点火の効果を得るために，筒内直噴を使って混合気
燃料濃度分布を成層化してプラグ近傍をリッチにする手法 (30)(31) や，外部 EGRを併用する
ことで混合気を量論混合比とする手法(49)などが提案されている． 
燃焼制御システムの研究は，そのほとんどが NVOを用いた HCCIエンジンを対象として
おり，この他に有力な HCCI実現方法である排気再吸入方式での研究例は少ない． 
 
(3) SI-HCCI運転モードの切り替え技術の確立 
HCCIエンジンの実用化を目指した際にはHCCI運転とSI運転の切り替え手法又は制御の
確立も重要な課題の一つである．HCCI 運転が困難となるコールドスタート時や全負荷時，
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高回転運転時では，SI 運転する必要がある．しかし，SI 運転と HCCI 運転では，バルブタ
イミングや混合気状態に大きな違いがあるため，より簡潔でスムーズな運転モードの切り
替え技術が望まれている． Woltersらは電磁バルブを使って高速でバルブタイミングを変化
させ，1 サイクルで燃焼モードを切り替えた研究結果を発表している(13)．Fuerhapter らは油
圧式可変動弁系を使って燃焼モードの切り替える 4 気筒エンジンの研究結果を発表してい
る(50)．以上の研究からわかるように燃焼モードの切り替えをスムーズに行うためには，動
弁系に対する要求が高くなる．油圧式可変動弁系は一部海外で実用化している例があるが，
電磁バルブは実用化に至っていない．これらの高度な可変機構を伴う動弁系を量産エンジ
ンに適用することは，コストと信頼性の問題から現時点では難しいと考えられる．Nier ら
は，現在広く普及している連続カム位相可変機構とリフト可変機構を用いて燃焼モード切
り替えに取り組んでいる(51)．SI 運転から HCCI 運転へ切り替える場合は，SI 運転時の高温
な既燃ガスと壁温によって，切り替え直後の HCCI着火時期が過度に進角し，エンジン騒音
が増大する．一方 HCCI運転から SI運転へ切り替える場合，切り替え直後の SI運転が希薄
な混合気条件となり失火に至る．このように可変動弁に対する要求を下げた場合には，克
服すべき課題が多いことが分かる．また，燃焼モード切り替えに関する研究は，そのほと
んどが NVO を用いた HCCI エンジンにおいて行われており， 排気再吸入方式での研究が
望まれる． 
 
 
１．４ 研究の目的 
 
乗用車用ガソリンエンジンの熱効率改善は喫緊の課題である．ディーゼルエンジンに匹
敵する高い燃料消費率性能と NOx, PM排出量の大幅な削減の両立が可能である HCCI燃焼
を用いたエンジンの実用化に対する期待は高い．HCCI燃焼を用い実用エンジンとして成立
させるには，高熱効率を維持したまま広い運転範囲で HCCI運転を実現することが最も重要
であると考える．特に高負荷運転領域はノッキング燃焼と NOx 排出量の増大によって制約
され，従来技術では常用的に使用される上限負荷の半分以下となり，自動車の走行燃料消
費率の改善効果は限られていた．従来の HCCI 高負荷限界拡大に関する研究を概観すると，
高負荷限界拡大には過給機を用いた混合気質量の増加と，排気再吸入方式，筒内混合気の
温度や燃料濃度の成層化が有効的である．過給機を用いた研究例は多くあるものの，一方
で排気再吸入式や筒内混合気成層を，実用エンジンを用いて実現して HCCIエンジン性能を
調査している例は極めて少ないのが現状であり，これら手法が HCCIエンジンの性能に与え
る影響についての研究が望まれる．そこで HCCI運転を実現する手段として，排気のブロー
ダウン圧力波を利用して大量の内部 EGR による過給を過給機無しで実現する「排気ブロー
ダウン過給システム(BDSC: Blow Down Super Charge)」(以下 BDSC)を提案し，このシステム
を用いて実用化に際する課題の解決に取り組むこととする．ブローダウン過給システムは，
図 1.3の排気再吸入方式に分類できる．BDSCシステムの特徴としては，新気を充填した後
の EGR 再吸入時に，排気バルブ開時期を他気筒の排気ブローダウン圧力波と同期させて，
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大気圧よりも高い圧力で前サイクルの既燃ガスを効率良く再導入できる．このシステムに
より，従来の NVO の手法に比べ新気を吸気した後に既燃ガスをブローダウン圧力波によっ
て過給導入するため，新気の充填効率を大きく損なうことなく EGRを導入できる．よって
従来技術に比べ作動ガス量を増やすことができるため，HCCI負荷範囲を拡大出来ると考え
られる．本研究ではこのシステムに併せ，筒内混合気の温度及び燃料濃度の成層化を実現
して，HCCIエンジン性能に与える影響についても取り組んでいる．  
 以上より，本論文では以下に示す 7つの項目について調査することを目的とする． 
(1) HCCI燃焼を実現する独自のシステムとしてブローダウン過給システムを提案し，本シ
ステムの実用化への可能性と課題について定量的に明らかにする． 
(2) ブローダウン過給システムは，他気筒からの排気ブローダウン圧力波を利用して高温
の EGR ガスを筒内に高圧で再導入することを狙った方式であり，本システムによる
HCCI運転負荷範囲の拡大効果について調査する． 
(3) 再導入 EGRガスを筒内に偏在化させることで筒内温度分布の成層化促進を図り，温度
成層化が HCCI 運転時の熱発生率及びエンジン負荷範囲に及ぼす影響について調査す
る． 
(4) ブローダウン過給 HCCIエンジンに筒内直接噴射を適用し，燃料濃度分布が HCCI運転
に及ぼす影響について調査する． 
(5) エンジンの圧縮比を変化させ，圧縮比の違いが HCCI運転負荷範囲，熱効率及び HCCI
燃焼特性に与える影響について調査する． 
(6) ブローダウン過給システムを搭載した多気筒エンジンを用いて，ブローダウン過給
HCCIエンジンの熱効率及び負荷範囲を定量的に明らかにする． 
(7) 高負荷HCCI運転限界の拡大に有効な手法の一つである外部過給をBDSCシステムに
適応し，過給 BDSC エンジンの有効性や性能評価，課題抽出をする． 
 
 本研究では排気再吸入式や筒内温度分布の成層化を実用的な手法を用いて実現し，これ
ら手法の有効性や課題についての知見を得ることを目的としている．さらに多気筒エンジ
ンの性能計測の精度にも力を入れて取り組んでおり，「HCCI エンジン」の実用化のための
手助けとなることを期待する． 
 
 
１．５ 論文の概要 
 
 本論文は 5章で構成される．各章の概要を以下に述べる． 
 
第 1章 序論 
 本研究では高熱効率とクリーンな排気を両立する技術である予混合気自己着火(HCCI)燃
焼に着目し，これまでの研究動向を示していく中で，HCCIエンジンの可能性や実用化に向
けた課題について整理している．ガソリン HCCI エンジンの実用化に向けた課題として
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HCCI運転範囲の拡大，HCCI運転時の着火時期制御及び燃焼制御システムの研究，SI-HCCI
運転モードの切り替え技術の確立が挙げられ，本研究ではこれら課題に包括的に取り組み，
本研究で新たに提案したブローダウン過給 HCCI エンジンの実用化の可能性と課題につい
て定量的に明らかにすることを目標とする． 
 
第 2章 ブローダウン過給システムによる予混合圧縮自己着火運転 
HCCI 運転を実現するための独自のシステムである排気ブローダウン過給システムの狙
いやシステム構成について述べている．ブローダウン過給システムは，他気筒からの排気
ブローダウン圧力波を利用して排気ポート内にある高温 EGRを高圧で筒内に再導入するこ
とで，過給効果と EGR導入を実現している．このシステムを実装したエンジンを用いた実
験を通し，システムの優位性について考察している． 
 
第 3章 筒内混合気の温度及び燃料濃度分布の成層化が HCCI運転性能に与える影響 
 第 3章では，ガソリン HCCIエンジンの実用化に向けた課題の一つである HCCI運転範囲
の拡大を目標に，筒内混合気の温度及び燃料濃度分布の成層化が HCCI運転負荷範囲や燃焼
特性に及ぼす影響について，計算と実験の両方から調査している． 
 はじめに，HCCI高負荷限界を拡大するために筒内の温度成層化促進について着目してい
る．筒内温度成層化を実現するために，高温の再導入 EGRガスの流入方向を制御し筒内に
偏在化させる EGRガイドとガイドピストンを考案し，その効果について実機エンジンを用
いて調査している．筒内温度成層化により高負荷 HCCI運転時の圧力上昇率を低減し，運転
負荷限界が拡大することを示している． 
 更なる HCCI運転負荷範囲の拡大を目的に，ブローダウン過給 HCCIエンジンに筒内直接
噴射を適用し，燃料濃度分布が HCCI運転に与える影響について，計算と実験の両面から考
察している． 
 
第 4章 圧縮比がブローダウン過給 HCCIエンジンに与える影響 
 エンジン圧縮比は，HCCIエンジンの運転負荷範囲及び熱効率に大きな影響を与えること
から，ブローダウン過給 HCCIエンジンにとって最適な圧縮比について調査する必要がある．
第 3章では，低負荷から高負荷まで広い運転範囲で，高効率を維持したまま HCCI運転を実
現することを目的に，圧縮比の違いが HCCI運転負荷範囲，熱効率及び HCCI燃焼特性に与
える影響について調査している．圧縮比は 12と 14の 2種類を用いて，圧縮比が高負荷 HCCI
運転時おける圧力上昇率及び高負荷限界，HCCIエンジン性能に与える影響について実験的
に調べている．圧縮比を 12 から 14 へ高圧縮比化することにより，排気性能や運転可能範
囲を損なうことなく，熱効率を向上できることを示している． 
 以上の結果を踏まえ，ブローダウン過給システムを搭載した多気筒エンジンを用いて，
ブローダウン過給 HCCIエンジンの熱効率及び負荷範囲を定量的に明らかにしている．エン
ジン回転数 1500rpm，圧縮比 12の条件では，スロットル SIに比べ最大で 22%正味熱効率
が向上した．HCCI 高負荷運転限界においては正味熱効率が 17%向上し，この時正味熱効
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率は 36.9%であった．運転負荷範囲は BMEP 70 kPaから BMEP 530 kPaとなった．圧縮
比 14では圧縮比 12に比べ更に 6%以上正味熱効率が向上した．高負荷限界においてはスロ
ットル SIに対し 24%正味熱効率が向上し，正味熱効率は 38.8%となった．運転負荷範囲は
BMEP 50 kPaから BMEP 510 kPaとなった． 
 
第 5章 外部過給を用いたブローダウン過給 HCCIエンジンの性能 
 第 5章では，ブローダウン過給 HCCIエンジンに外部過給機を適用し，過給圧力が運転負
荷限界拡大効果及び，HCCI燃焼特性に与える影響について調査している．外部過給を併用
したブローダウン過給エンジンの有効性や性能評価，課題抽出を行っている．実験結果で
は，外部過給 BDSC-HCCI エンジンの高負荷限界は従来の自然吸気 SI エンジンの全負荷に
匹敵する．また同一負荷で比較した場合には正味熱効率は 12 %以上向上し，正味熱効率は
最大 38.1 %に達している．また，高過給条件下において BDSC システムの使用有無で HCCI
燃焼を比較した結果，BDSCシステムを用いた HCCI燃焼の方が，使わなかった場合に比べ
て圧力上昇率が大きく低減し燃焼が緩慢化し，同一吸気圧力条件においても，BDSC システ
ムの方が高負荷限界を高めることができることを示している． 
 
第 6章 結論 
 第 6 章では，第 2 章から第 5 章までの実験結果について総括を行い，本論文で得られた
知見から得られる結論について述べる． 
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第 2章 ブローダウン過給システムによる予混合圧縮自己着火運転 
 
 
２．１ はじめに 
 
 ガソリン予混合圧縮自己着火エンジンは，ディーゼルエンジンに匹敵する低い燃料消費
率と NOx，PM排出量の大幅な削減の両立が可能であるため，実用化を目指した研究が広く
行われている．HCCI燃焼は火炎伝播燃焼の希薄可燃限界よりも希薄な混合気での燃焼を可
能とし，且つ燃焼室内の混合気が同時的に自己着火しバルク燃焼するため燃焼期間が短い
ことから，HCCI燃焼をエンジンに適用することで高熱効率を実現できる．実用化に際して
重要な課題の一つが，HCCI運転負荷範囲の高負荷限界を常用負荷範囲まで拡大することで
ある．HCCI 運転時の自己着火時期及び燃焼速度は，筒内混合気の燃料濃度や温度，圧力，
不活性物質濃度等に依存する化学反応によって決定される．希薄条件下において燃料濃度
を増加するに伴い混合気の反応速度が速まる．急峻な HCCI燃焼による圧力上昇から生じる
圧力波はエンジン騒音を引き起こし，過度な圧力上昇率はノッキング現象を伴いエンジン
損傷を招くことが報告されている(1)．また，混合気の燃料濃度の増加に伴い燃焼温度も高ま
り，燃焼最高温度が 1800 K～2000 K以上になると燃焼ガスの熱乖離反応や NOx 生成量が急
激に増加する．従って，HCCI燃焼を実用エンジンに適用できる高負荷限界は，筒内の作動
ガス量に大きく依存している．本章ではガソリン HCCIエンジンの高負荷 HCCI運転限界の
拡大を目標に，他気筒からの排気ブローダウン圧力波を利用して，新気を充填した後に既
燃ガスをシリンダ内に高圧で再導入するブローダウン過給(BDSC)システム提案し，従来よ
りも作動ガス量を増大させて高い負荷で HCCI運転を実現することを試みる． 
 
 
２．２ ブローダウン過給システム 
 
排気ブローダウン圧力波を利用して大量の既燃ガスによる過給を外部過給機無しで実現
できるブローダウン過給システムを提案する．排気ブローダウン過給(BDSC)システムの概
要図を図 2.1に示す．本システムは，共同研究者の畑村氏により提案，設計された(2)(3)．図
2.1(左)のように本研究には直列 4気筒エンジンを使用し，1番気筒と 4番気筒，2番気筒と
3 番気筒の排気管が連結した排気系を採用している．直列 4 気筒エンジンは燃焼の順序が
1-3-4-2気筒であり，1番気筒と 4番気筒，または 2番気筒と 3番気筒がそれぞれ 360 °CA
の位相差を持つ．図 2.1(右)は 4 番気筒と 1 番気筒のそれぞれのバルブタイミングに着目し
て表わしている．図に示すように，それぞれの気筒において通常の吸排気のバルブ開閉に
加えて，吸気行程後期から圧縮行程初期にかけて排気バルブを再開することが本システム
最大の特徴である．本システムは前章で紹介した HCCI 運転の実現手法の排気再吸入方式
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に分類することができるが，大きく異なる点がEGR再吸入用の排気バルブ開閉時期にある．
1番気筒において膨張行程後に排気バルブが開いた瞬間に，筒内の高温高圧な燃焼ガスが勢
いよく排気ポートへ排出される．これはブローダウン圧力波と呼ばれ，このブローダウン
圧力波が連結された排気管内を伝播し 4番気筒の排気ポートへ到達した時期に合わせ，4番
気筒の排気バルブを再開し既燃ガスを筒内に再導入する．BDSC システムではこのブロー
ダウン圧力波を利用することで，前サイクルの既燃ガスを効率的に筒内に再導入すること
ができる．また排気管内の平均圧力を排気管下流に設置した排気スロットルにより調整す
ることで，再導入される既燃ガスの量をコントロールすることが出来る．図 2.2に使用して
いる排気管を示す．この排気管の形状については，1 次元吸排気シミュレーション
(GT-Power)によるシミュレーション結果により決定している． 
このシステムでは，NVO 方式による HCCI 運転とは異なり，新気を吸気した後に EGR
をブローダウン圧力波によって過給導入するため，新気の充填効率を損なうことなく EGR
を導入出来る．つまり NVO に比べ作動ガス量を増やすことで，圧力上昇率や NOx 排出量
の低減を図り，HCCI運転限界拡大を狙ったシステムである．また本システムの利点として，
バルブタイミングが NVO のそれに比べ，より SI 運転時のバルブタイミングに近いことが
挙げられる． 
HCCI燃焼は燃焼開始のトリガが化学反応に依存していることから，HCCI運転負荷を変
化させるには同時に新気と EGR量を最適に制御する必要がある．BDSCシステムでは目標
負荷に応じて吸気リフトと EGR 導入リフトを変化させたカムを使用した(図 2.3 参照)．目
標負荷が高いほど吸気リフトが大きく，EGR リフトが小さい．各カムの吸排気弁の開閉時
期とリフト量は，適切な時期に着火して，且つ燃焼温度が最も低くなるよう，GT-Powerと
最適化ソフト(mode-FRONTIER)により最適化している(2)-(4)． 
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Figure2.2 Exhaust manifold for BDSC-HCCI engine 
 
 
Figure2.3 Valve lift timing for BDSC system,  
left: 1500rrpm and right: 2500 rpm 
 
 
２．３ 試験装置及び計測システム 
 
(1) 試験エンジン 
実験には直列 4気筒ガソリン機関を用いた．表 2.1にエンジンの緒元と主な実験条件をま
とめる．また計測システムの構成図を図 2.4 に示す．試験エンジン回転数は 1500rpm と
2500rpm の 2 条件を実験した．燃料の供給はポート噴射により行い，この時の燃料噴射時
期は噴射終了時期(EOI)10deg.BTDC 一定とした．バルブ駆動には固定のカムシャフトを用
いて行い，カムシャフトを交換することでバルブタイミングを変化させた．各バルブタイ
ミングを表 2.2にまとめる．また EGR再吸入用の排気バルブ開閉(EGR)は ON/OFF制御で
き，従来 SI 運転と HCCI 運転の切り替えを可能にしている．本研究では，1 番，4 番の 2
気筒のみを使用して実験を行った．2 番，3 番気筒についてはバルブ駆動を停止してある．
筒内の圧力はピエゾ式圧力変換器(Kistler6052c, 6117)により計測した．4 番気筒の吸気ポ
ート入口部と排気ポート出口部にピエゾレジスティブ圧力変換器(Kistler4005A)を取り付
け，吸排気の圧力脈動を測定した．また，排気管にスロットルバルブを設置し，スロット
ル角度によって排気の平均圧力を制御した． 
排気成分の計測に関しては，フーリエ変換赤外分光 (FTIR) 装置 (HORIBA 
MEXA-6000FT)と加熱型水素炎イオン化検出(HFID)装置(HORIBA MEXA-1170HFID)に
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より計測した．THC の排出量は，すべての場合でメタン換算での濃度として計測した．ス
スの計測を光透過度測定装置(HORIBA MEXA-130S)により行った． 
なお，各実験項目の中で異なるエンジン諸元や実験条件を用いた場合は，適宜各章内で
示すこととする． 
 
Table 2.1 Engine specifications and test conditions 
Engine type Inline 4 cylinder Coolant water 
temperature 
358K / 378K ± 2K 
Bore x Stroke 86mm x 86mm Engine speed 1500 / 2500 rpm 
Connecting rod length 139mm Fuel Gasoline (91 RON) 
Displacement 499.6cc/cyl. Fuel supply Port Injection 
Compression ratio 11.4 / 11.6 / 11.7 Fuel injection 
pressure 
350kPa (gauge) 
Intake air temperature 298K ± 1K Valve actuation Fixed cam shaft 
Intake air humidity 50% ± 2%   
 
  
Figure2.4 Experimental set up and measurement system 
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Table 2.2 Valve lift timing for BDSC system 
 C100 (low load) C300(middle load) C500(high load) 
IVO 341 341 341 
IVC 462 501 525 
EVO 141 141 141 
EVC 373 373 373 
EGR -VO 421 460 484 
EGR-VC 566 578 578 
 
(2) データ解析 
本章では 4気筒中 1気筒(4番気筒)に着目して考察を加えることとする．筒内圧力はピエ
ゾ式圧力変換器(Kistler6052c)により 1°CA 毎にサンプリングした．得られた筒内圧力計
測値は，吸気行程で同時に計測した吸気圧力と一致するように絶対圧力調整した．しかし，
高温によるセンサの温度ドリフトを考え，1次元吸排気モデルである GT-Powerで作成した
TPA(Three Pressure Analysis)モデルにより細かな圧力シフトを筒内圧力，排気圧力に対し
て行った．クランク軸の角度は，光量検出型のクランク角エンコーダ(小野測器,PP-932)に
より検出した．クランク角とピストンの位置を詳細に決定する(特にピストン上死点)ことは，
エンジンの圧力解析にとって非常に重要であるため，本研究では 1500rpm時にモータリン
グ圧力+0.92°CA を上死点とした．以上より得られた筒内圧力データより，図示平均有効
圧(IMEP)や熱発生量，燃焼質量割合を解析し，エンジンの性能や燃焼状態を考察した． 
 
また本研究でのHCCI運転成立条件を以下のように定義する． 
・筒内圧力上昇率最大値(dP/dmax) ≦ 400kPa/deg.CA 
・図示平均有効圧(IMEP)の変動率(COV of IMEP) ≦ 5 % 
・NOx排出量(ISNOx) ≦ 0.1g/kWh 
 
高負荷 HCCI 運転条件におけるエンジン騒音もしくはノッキング強度を表わす指標とし
て筒内圧力上昇率の最大値を用い，最大圧力上昇率が 400 kP/deg.CA以下での運転を HCCI
運転成立条件の一つとして定義した．燃焼安定性を表わす指標として筒内圧力より得られ
た図示平均有効圧の変動率を用いて評価した．図示平均有効圧の変動率上限は 5 %以内と設
定した．また高負荷 HCCI 運転時の NOx の排出量は単位出力あたり 0.1 g/kWh 以下となる
条件を HCCI運転成立条件として定義した． 
 
 
 
 
 
 
第 2章 ブローダウン過給システムによる予混合圧縮自己着火運転 
27 
 
 
２．４ ブローダウン過給 HCCIエンジンの基本性能 
 
２．４．１ BDSCシステムによる EGR 過給効果 
ブローダウン過給システムは従来の NVO 方式に比べ新気をより多く吸気し作動ガス量
を増やすことが出来ると考えられる．図 2.5は BDSC システムによるHCCI運転時の 4番
気筒の筒内圧力及び吸排気管内の圧力履歴を示している．横軸はクランク角を示しており，
圧縮上死点を 0 としてそれよりも遅角側を”+”にとって表現している．カムは高負荷を狙っ
たC500カムを使用し，エンジン速度 1500 rpmの条件における結果である．比較のために，
EGR導入を行わない火花点火運転(SI(w/o EGR))の圧力履歴も同時に示す．本システムの特
徴である 360 °CA 位相が異なる対気筒(この場合 1 番気筒)の排気ブローダウン圧力波によ
り吸気下死点で排気管内圧力が上昇している．この時期に合わせて排気バルブを開けるこ
とで HCCI 運転に必要な既燃ガスを筒内に再導入している．図 2.5 より，対気筒のブロー
ダウン圧力波に併せて排気バルブを吸気行程に開けることで筒内圧力がEGRバルブ閉時期
においては 160kPa 程度まで上昇しており，EGR 導入をしない場合に比べ筒内作動ガスが
過給されていることが分かる．排気の平均圧力を，排気スロットルを絞ることで 130 kPa
まで高めていることから，残りの 30 kPa程度が排気ブローダウンによる EGR 過給効果と
なる．特殊な排気管形状を採用することで，ブローダウン圧力波の振幅を大きくしている．
この過給効果を見積もると，下死点において筒内圧力が 150 kPaである場合と同等の効果
であることから，従来方法に比べ作動ガス量を大幅に増加できることが示された．図 2.6に
TPA により筒内の混合気温度及び混合気質量の履歴を予測した結果を示す．図 2.5 と同様
に，比較のため EGRを再導入しない火花点火運転時の結果についても併せて示す．ブロー
ダウン EGR 過給により，SI運転に比べ筒内混合気の平均温度がおおよそ 100 K 程度上昇
している．これにより圧縮上死点にはおよそ 1000 K程度となり，ガソリン混合気の自己着
火温度に達している．また混合気質量も SI 運転に比べ 20 %増加している．混合気の質量
増加によって熱容量が増大し，高負荷 HCCI 運転時の圧力上昇率を低減できると考えられ
る． 
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Figure 2.5 Cylinder pressure, Exhaust pressure, Intake pressure and valve lift  
of BDSC HCCI operation 
 
 
Figure 2.6 Calcurated in-cylinder temperature and mass of charged gas 
 
 図 2.6 の運転条件では，排気管内の平均圧力を高めて HCCI 運転を行っている．ブロー
ダウン過給システムにおいて平均排気圧力を高めることで，高めない場合に比べ作動ガス
量を増加することができる．図 2.7は，平均排気圧力が総作動ガス質量に与える影響につい
て示している．横軸は新気の吸気質量を示し，縦軸はそれぞれ総作動ガス質量とポンプ損
失平均有効圧(PMEP: Pumping loss Mean Effective Pressure)を示している．また比較の
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ため，EGR 導入を行わない火花点火運転時における結果についても同時に示す．まず上図
の総作動ガス質量の結果について着目する．火花点火運転とブローダウン過給 HCCI 運転
の総作動ガス質量は，EGR ガスの再導入によって大きく両者に大きな差がある．ブローダ
ウン過給HCCI運転の Pex 125 kPaと Pex 130 kPaの結果を比較すると，平均排気圧力が
高い Pex 130 kPaの方が総作動ガス質量は多い．ブローダウン過給システムでは，排気の
平均圧力を高めることで作動ガス質量を増加することができ，この時吸入空気量に与える
影響は小さいことが分かる．一方，平均排気圧力を高めることによって排気行程中の筒内
圧力が高くなり，サイクルにおけるポンプ損失が増加する．筒内の総作動ガス質量を高め
れば高めるほど，投入できる燃料量を増加することができるが，平均排気圧力の上昇に伴
うポンプ損失の増加によって，サイクルが生み出す仕事量は減少するため，総作動ガス質
量と熱効率がバランスする運転条件が存在することとなる．また平均排気圧力を高めるこ
とによって再導入される高温のEGRガス量が増加することで筒内混合気温度が上昇するた
め，燃焼が過度に進角し圧力上昇率が増大する．HCCI運転においては，新気吸入空気量と
投入燃料量，再導入 EGR ガスの 3つのパラメータによってHCCI燃焼が決定づけられる． 
 
 
Figure 2.7 Effect of increasing exhaust pressure  
on total charged gas and PMEP (1500rpm) 
 
２．４．２ 予混合圧縮自己着火エンジンの基本特性 
次にブローダウン過給 HCCI エンジンにおける基本的な HCCI 燃焼の特性についてまと
める．図 2.8と図 2.9に，バルブタイミング(C300)で排気管の平均圧力(Pex 130 kPa)一定
とし投入燃料量を 12.5 mg から 14.3 mg の範囲で変化させた場合(a)と，投入燃料
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(13.4mg/cycle)を一定とし排気管の平均圧力を Pex 124 kPaから 130 kPaまで変化させて
再導入 EGRガス量を調節した場合(b)のそれぞれについて，HCCI燃焼の熱発生率と燃焼質
量割合 50%時のクランク角度(CA50)，最大圧力上昇率(dP/dmax)，IMEPの変動率(COV of 
IMEP)に与える影響を示す．CA50は燃焼の中心を表わすことから，HCCI燃焼位相を表わ
す指標として用いることとする．燃料量を変化させた場合，燃料量を増やすとともに熱発
生と燃焼の位相(CA50)が進角し，その結果最大圧力上昇率が増加する．反対に燃料量を減
らすことで燃焼の変動(Cov of IMEP)が増大していく．HCCI燃焼はその自着火時期が混合
気の化学反応に依存していることから，燃料量を増加することで混合気中の燃料濃度が高
まり，反応速度が速まったことに起因している．燃焼の位相が遅角していく場合，ピスト
ンの下降によりシリンダ容積が減少しておくことで圧力上昇率が低減し，また混合気温度
も低下するため燃焼の変動が大きくなる．一方排気管の平均圧力を変化させた場合でも同
様に，排気圧を高めるに伴い燃焼が進角し，反対に排気圧の低減に伴い燃焼の変動が増大
する．平均排気圧力を高め EGR導入量を増加した場合，筒内混合気質量が増加して熱容量
は増えるが，その効果以上に筒内温度の上昇による燃焼位相の進角によって圧力上昇率が
増大している．HCCI燃焼を取り扱う場合，HCCI燃焼の位相がクランク角のどの位置にあ
るかによって，燃焼の特性が大きく変化する． 
 
 
Figure2.8 Effect of fuel amount or exhaust pressure on heat release rate  
(a)fueling rate sweep and (b)Exhaust pressure sweep 
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Figure 2.9 CA50, Effect of fuel amount or exhaust pressure on dP/dmax and Cov of IMEP  
at different (a)fueling rate and (b)Exhaust pressure 
 
２．４．３ ブローダウン過給システムによる運転負荷範囲拡大 
HCCI運転の高負荷限界を拡大するためには，作動ガス量を増やし熱容量を増加させるこ
とが有効であり，ブローダウン過給システムによる作動ガス量の増加効果についてこれま
で調査してきた．本節ではブローダウン過給システムによる高負荷 HCCI 運転限界の拡大
効果について調査する．結果を図 2.10 に示す．実験では燃料投入量を一定で排気管内の平
均圧力を変化させて圧力上昇率と IMEP の変動率及び失火点を求めた．上述したように
BDSCシステムでは，排気管内の平均圧力を増加すると再導入 EGRガス量が増加し，筒内
の混合気温度が上昇する．燃料投入量を一定とした場合，排気管圧力が高いほど着火時期
が早期化し，それに伴い圧力上昇率が増大する．一方で，排気圧力を低下すると着火が遅
角化し IMEP の変動率が増大する．つまり図 2.10 において dP/dmax が 400kPa/deg.CA
となる排気圧力と IMEPの変動率が 5 %となる排気圧力で囲まれた範囲でHCCI運転の成
立条件を満たすことになる．この操作を燃料量をパラメータに繰り返すことで，圧力上昇
率限界線と燃焼変動限界線で囲まれた HCCI 運転成立範囲が得られる．そして HCCI 運転
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成立範囲の圧力上昇率限界線と失火限界線の交点が高負荷運転限界となる．図中左下の領
域は燃焼変動限界及び失火となる領域で，右上の領域はノッキング燃焼による運転不可能
領域を示している．C500カムを用いた場合の高負荷 HCCI運転限界は，IMEP 470 kPaで
あった． 
 
Figure 2.10 Operational high load limit of BDSC-HCCI engine,  
load versus burned mass fraction, (1500rpm,C500) 
 
 
Figure 2.11 Operational high load region of BDSC-HCCI engine,  
load versus CA50, (1500rpm,C500) 
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 図2.11は図2.10の横軸を燃焼の位相であるCA50に取り直した結果を示している．HCCI
燃焼時を特徴づけるためには，燃焼位相 CA50による整理が有効である．従来の NVOによ
る HCCI 運転での高負荷運転限界はおよそ 400 kPa(5)とされていることから，ブローダウ
ン過給システムによってHCCI高負荷運転限界を 18 %拡大することができた． 
 
 
２．５ まとめ 
 
本章では，BDSC システムの基本的な性能を明らかにすることを目的とし，実験的に
HCCI運転性能を調査した．得られた知見を以下にまとめる． 
(1) 対向気筒から発生する排気ブローダウン圧力波に合わせて排気バルブを開けることで，
前サイクルの既燃ガスを高圧で導入出来たことを確認した．しかし，今回使用したバ
ルブタイミングではブローダウン圧力波のみの EGR 導入では HCCI 運転を実現する
ことが出来ず，排気管の圧力を高めることで再導入EGR量を増やし運転を実現した．
しかし，BDSC システムにおける排気圧力の増加は，排気行程時のポンプ損失の増加
につながる．HCCI 運転の利点の一つであるリーン燃焼によるポンプ損失低減の効果
を相殺してしまうため，排気絞りをいかに低減するかがHCCIエンジン実用化の大き
な課題の一つである． 
(2) C500 カムを使用して高負荷 HCCI 限界を計測した結果，IMEP=523kPa での HCCI
運転を実現した．これまで NVO による HCCI 運転では実現出来なかった高負荷運転
を実現することが出来た． 
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第 3 章 筒内混合気の温度及び燃料濃度分布の成層化が予混合圧縮
自己着火燃焼に与える影響 
 
 
３．１ はじめに 
 
高負荷 HCCI運転における高い圧力上昇及び最高燃焼温度を低減する方法として，上記で
述べた混合気の希釈量を増やすこと以外に，筒内の温度及び燃料濃度の成層化が有効であ
ることが報告されている(1)-(3)．筒内に温度や燃料濃度の分布が形成されることで，筒内混合
気の微小領域毎の自己着火時期や反応速度が変化し微小領域毎の熱発生に時差が生じる．
この熱発生の時差によって筒内混合気全体の熱発生率が緩慢化し，圧力上昇率及び最高燃
焼温度が低減される．特に温度分布の成層化が圧力上昇率低減に効果的であることが報告
されていたが，筒内に温度分布を形成する実用的な手段が提案されてこなかった．本章の
前半では，この筒内の温度分布の成層化に着目し，既燃ガスを筒内に再導入する際の流入
挙動を積極的に変化させ，既燃ガスの筒内偏在化によって温度分布形成を試みている． 
さらに本章後半では，ブローダウン過給 HCCIエンジンに筒内直接噴射を適用し，燃料濃
度分布が HCCI運転に与える影響について，計算と実験の両面から考察する． 
 
 
３．２ 筒内温度成層化が HCCI運転性能に与える影響 
 
３．２．１ 筒内温度成層化の実現手法 
更なる高負荷HCCI運転を実現するためには，低NOx排出量を維持したまま圧力上昇率
を低減する必要がある．圧力上昇率を低減する手法の一つとして筒内温度分布の成層化が
有効であることが数値シミュレーションや急速圧縮装置を用いた実験により示されている
(1)-(3)．しかしながら，これまで実機において積極的に筒内の混合気温度の成層化を実現する
実用的な手法が提案されてこなかった．畑村らは BDSC システムにおいて再導入される高
温の EGR の流入方向を EGR ガイドによって規定し，筒内温度分布の成層化を実現する機
構を提案した(4)(5)．図 3.1 に EGR ガイドを用いた筒内温度成層化の概要について示す．左
図は BDSC システムにおける EGR 再導入時のシリンダの様子内の描画を示している．高
温の EGRガスが排気バルブから再導入され，筒内の温度を高めている．ここで右図の描画
で示すように，2種類のガイドによって再導入される高温の EGRの流入時に新気との混合
を抑制し，EGR ガスを燃焼室内の排気側に偏在させて温度分布を形成する．このような
EGR の流動を実現するために，以前の研究において，2 種類の EGR ガイドを設置する位
置や形状について 3D-流体計算(CFD: Computational fluid dynamics)を用いて最適化して
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いる(6)．図 3.2に，シミュレーションによって最適化した 2種類の EGRガイドについて示
す．左図の排気バルブ周縁に設置された EGR ガイドは，EGR が再導入する際に，燃焼室
中央側の排気バルブから流入するEGRガスが対流によって吸気側へ抜けることを抑制して
いる．排気バルブの燃焼室中央側の半周に壁があることで，再導入 EGRガスが排気側のシ
リンダ壁方向に巻いていく流れを形成する．また排気側のシリンダライナーに沿って流入
する EGRがピストンヘッドまで到達したときに，吸気側へ流れるのを抑制するために，右
図で示すようなピストントップ形状にも EGRガイドを取り付けている．即ち，この 2種類
の EGRガイドの効果によって，排気管内と筒内の圧力差によって流入する高温な既燃ガス
の対流による吸気側への輸送を抑え，燃焼室内の排気側に高温の EGRガスが偏って存在す
ることで，筒内に大きな温度分布が形成される．図 3.3 に，EGR ガイド有無による筒内温
度分布の違いについての 3D-CFD 計算結果を示す．シリンダ内の混合気を，高温から低温
まで等質量で 5分割し，最も温度が低い領域を除いた 4領域の温度差は約 60 K程度である． 
 
Figure 3.1 Outline of thermal stratification 
 
 
Figure 3.2 EGR guide geometry,  
left: EGR guide on the exhaut port, right: EGR guide piston 
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Figure 3.3 Comparison of spatial distribution of in-cylinder temperature 
 
 図 3.4は，筒内混合気の温度分布による圧力上昇率低減効果の数値計算結果を示している．
混合気の温度差を 20 K(±10 K)設けても，温度均一に比べ 2 %と圧力上昇率はほとんど低下
しないが，40 Kとした場合には 33%低減できるとしている．図 3.3の 3D 流動計算の結果で
は温度差は約 60 Kであることから，圧力上昇率を大きく低減できる可能性がある．次節で
は，3D 流動計算によって最適化した 2種類の EGRガイドを取り付けた実機エンジンによる
HCCI運転を行い，筒内温度成層化が HCCI燃焼の圧力上昇率に与える影響について調査す
る． 
 
 
Figure 3.4 reduced ratio of mean pressure rise rate for homogeneity 
 
３．２．２ 実験装置及び実験方法 
 
 実験には，前節で用いたエンジンと同じ直列 4 気筒ガソリンエンジンを用いた．エンジ
ン回転数は 1500 rpmと 2500 rpmとした．表 3.1に主なエンジン諸元と実験条件を示す．計
測システムについては前章の図 2.4と同様である．実験では 1番，4番の 2気筒のみを使用
して行った．2番，3番機構についてはバルブ駆動を停止してある．実験結果で示す指圧デ
ータは 4 番気筒の結果である．また，排気管にスロットルバルブを設置し，スロットル開
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度によって排気の平均圧力を制御した．筒内ガス温度については，1次元吸排気シミュレー
ション(GT-Power)を用いて求めた．排気成分の計測に関しては，フーリエ変換赤外分光
(FTIR)装置 (HORIBA MEXA-6000FT)と加熱型水素炎イオン化検出 (HFID)装置 (HORIBA 
MEXA-1170HFID)により計測した．実験で使用したバルブリフトタイミングは，吸気リフト
量が異なる 2種類の C100と C500を用いた． 
 
Table 3.1 Engine specifications and test conditions 
Engine type Inline 4 cylinders 
Bore × Stroke 86mm × 86mm 
Compression ratio 11.7 
Intake air temperature 25 °C ±1 
Intake air humidity 50 % ±2 
Engine speed 1500 rpm 2500rpm 
Fuel Gasoline (RON90) 
Fuel supply Port injection 
Fuel injection pressure (gauge) 350 kPa 
 
３．２．３ 燃焼室形状の検討 
 再導入既燃ガスの流動を制御する EGRガイド及びガイドピストンの形状によって，筒内
温度成層度は大きく影響する．本節以降では 3D流動計算によって最適化した EGRガイド
及びガイドピストンの形状を基に，ガイド形状が HCCI 運転時の圧力上昇率に与える影響
について実機エンジンを用いて調査する．本研究では排気バルブ周縁のEGRガイド高さと，
ピストンヘッドのガイド形状について調査している．実験に用いたエンジンの諸元や実験
条件は前節と同様である． 
 
(1)EGRガイドの高さによる影響 
 EGRガイドの高さが高負荷HCCI運転時の圧力上昇率に与える影響について調べる．図
3.5 は排気バルブ付近の筒内燃焼室断面図及び EGR ガイドを示している．排気バルブ周縁
のシリンダ中心側に設置された EGRガイドは，再導入既燃ガスの流入方向をシリンダ内側
へ偏向する役割があり，ガイドの高さは流入方向を決定づける重要な形状パラメータであ
る．実験では，図 3.4中の左図に示すように，EGR ガイド高さを 0，3，4 mmと変化させ
て，HCCI運転時の圧力上昇率に与える影響について調べた． EGRガイドは燃焼室にネジ
で固定し，ガイド交換することでガイド高さを変更した． 
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Figure 3.5 Sectional view of exhaust valve (left), and EGR guide (right) 
 
 図 3.6はEGRガイド高さがHCCI運転時の圧力上昇率に与える影響について示している．
図 3.6(a)及び(b)は投入燃料量がそれぞれ 15.7 mg/cycleと 17.3 mg/cycle一定での結果であ
る図 3.6(a)では，EGR ガイド高さを 0 mmから 3 mmとすることで，圧力上昇率が約 100 
kPa/deg.低減している．EGRガイド高さを 4 mmすると，3 mmの場合に比べて僅かに増
加している．図3.6(b)では，EGRガイド高さが0mmと3mmで圧力上昇率は約100 kPa/deg.
低減し，3 mmと 4 mmでは同程度となった．実験における EGR再導入時の排気バルブリ
フトは約 2.1 mmであることから，EGRガイド高さ 3 mmと 4 mmで流れ場に大きな差が
無くなったと考えられる．以上より，本研究で用いる EGRガイドの高さは 3mmを採用す
ることとした． 
 
 
(a)Fuel amount: 15.7mg/cycle           (b)Fuel amount: 17.3mg/cycle 
Figure 3.6 Effect of EGR guide height on maximum pressure rise rate (dP/dmax) 
 
図 3.7はEGRガイドによる筒内温度分布の成層化がHCCI運転時の圧力上昇率とCov of 
IMEP，ISNOx，CA10-CA90に与える影響について示している．EGRガイドの高さは 3mm
を用いている．CA10-CA90は燃焼質量割合が 10 %と 90 %になるクランク角度の区間で，
燃焼期間を表わす指標として用いる．実験では投入燃料が 15 mgまたは 13 mg一定のもと，
排気圧力を増減することで燃焼の位相を変化させた．図 3.7 より，同一燃焼位相(CA50)に
おいて EGRガイド有無により圧力上昇率が低減できていることがわかる．圧力上昇率は最
大で 100 kPa以上の低減が確認された．燃焼期間に着目すると，おおよそ 1 deg.燃焼期間
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が長期化しており，温度成層化の狙い通りに HCCI 燃焼時の熱発生が緩慢化している．ま
た EGRガイドを取り付けた方が，取り付けない場合に比べて IMEPの変動率が抑制されて
いることが分かる．CA50が 6 deg.ATDC より進角側では両者に有意な差は無いが，それよ
りも遅角側においては，ガイドを取り付けた方が低い結果となった．燃焼期間(CA10-90)
は，平均的に約 1deg長くなっているにもかかわらず，燃焼安定性が改善したことは，温度
成層化により意図的に高温領域を筒内に作ることで，自着火がより確実に起こるようにな
ったためと考えられる．NOx排出量は EGRガイド無しの燃料投入量 15.2mgの条件で多く
排出されている．EGR ガイドによる筒内温度成層化の促進によって， HCCI燃焼時の熱発
生が緩慢化したことで圧力上昇率が低減し，また燃焼安定性が向上していることがわかっ
たが，事前研究で想定された圧力上昇率の低減効果には達しなかった．これは 3D流動計算
の結果と実機エンジンにおける筒内温度分布の違いによるものと考えられるが，今後 3D流
動計算と実機エンジンによる実験結果を突き合わせていくことで，筒内温度分布を形成す
るより良い燃焼室形状の検討が望まれる． 
これまで筒内温度分布の成層化は HCCI 燃焼の緩慢化に有効的とされながらも実機エン
ジンによる検討がなされてこなかったが，本研究によって効果を確認することができた．
EGRガイドを取り付けた後の HCCI運転時において，エンジンから発生する騒音が著者の
聴覚的にも低減されていることを確認することができた． 
 
Figure 3.7 Effect of thermal stratification on dP/dmax, CA10-90, ISNOx and COV of IMEP,  
(EGR guide height: 3mm) 
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(2)ガイドピストンの形状による影響 
 ガイドピストンの形状が，高負荷 HCCI 運転時の圧力上昇率に与える影響について調べ
る．図 3.8 は実験で用いたピストントップ形状が異なる 2 種類のピストンを示している．
Type 2は Type 1に比べ①②ガイド壁を排気側へ移動させ，③ガイド壁高さを 0.8mm高く
している．また，ガイド壁を高くしてことによってプラグとの距離が不足し SI運転時の火
炎核成長を阻害するため，④プラグを中心に直径 10mｍの球形の窪みを設けた．Type 2は
再導入される EGR ガスのうちシリンダ壁を沿って流れる EGR ガスの巻き込みを促進する
狙いがある． 
 ピストントップ形状の違いが筒内温度分布に及ぼす影響について 3D 流動解析を用いて
調べた結果，Type2 の方が筒内温度分布の成層度を強化できる結果となった．計算結果を
基にピストントップ形状が異なる 2 種類のピストンを製作し実機を用いて実験を行った．
なお 2種類のピストンで圧縮比が同程度となるようにピストントップ形状は決定している． 
 
 
Figure 3.8 Two type of test EGR guide pistons 
 
図3.9はピストントップ形状がHCCI運転時の圧力上昇率とCA10-CA90，Cov of IMEP，
CA50の標準偏差に与える影響について示している．まず圧力上昇率に着目すると，ピスト
ントップ形状が Type 1 の方が Type 2 に比べ僅かに増加している．最大でその差が
20kPa/deg.程度であることから，実験に用いた 2 種類のピストントップ形状の違いが筒内
温度分布に与える影響は小さいといえる．燃焼期間は Type1の方が Type 2に比べ僅かに長
期化している．一方，燃焼安定性への影響について着目すると，IMEPの変動率は Type 2
の方が僅かに低減し，CA50の標準偏差は Type 1の方が 0.5deg.程度小さい結果となった．
負荷限界を制限する圧力上昇率に着目すると Type1の方が Type2に比べ僅かに低減してお
り，高負荷限界拡大に有効なガイドピストンの形状は Type1 であると考えられる．しかし
ながら高負荷限界を制限するもう一つの燃焼安定性について着目すると Type2 の方が良好
な結果を得られていることから，高負荷限界に与える影響について更なる実験が必要であ
る． 
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Figure 3.9 Effect of piston shape on (a)maximum pressure rise rate, (b)combustion 
duration, (c)COV of IMEP and (d)Standard deviation of CA50. 
 
３．２．４ 温度成層化による高負荷 HCCI運転限界の拡大 
 
筒内温度成層化による HCCI 高負荷運転限界の拡大効果について調査する．図 3.10 に
EGR ガイドを用いた温度成層化促進による高負荷限界の拡大効果を示す．実験に用いた
EGRガイド高さは 3 mmとし，ピストントップ形状は Type2とした．高負荷限界の Type1
との比較は後に示す．実験は，エンジン回転数 1500rpmで C500カムを用い，図 2.11と同
様に燃料噴射量一定のもと，圧力上昇率が 400 kPa/deg.CAから IMEPの変動率が 5 %ま
たは失火に至る範囲で，排気圧力を変化させて計測した．図 3.10 より高負荷運転限界は
590kPaへ拡大したことが分かる．同一 CA50で見た時に EGRガイド有りの方が温度成層
化による圧力上昇率低減効果によって，より高い負荷での運転が可能となっている．EGR
ガイドによる筒内温度成層化によって高負荷限界が 120kPa と大きく拡大することができ
た．また EGR ガイドを用いることにより IMEP-CA50 マップ上の HCCI 運転範囲面積も
拡大している．EGRガイドによって温度成層化を促進した場合，失火を伴うことなく CA50
をより遅角化出来ることが分かる．燃焼位相を遅角化させることでも圧力上昇率は低減す
ることから，温度成層化による運転限界拡大は，燃焼速度の長期化による圧力上昇率低減
効果だけでなく着火時期の更なる遅角化(失火限界の拡大)によってもたらされたといえる．
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HCCI 燃焼の位相(CA50)は筒内の温度条件によって強く影響され，燃焼の位相により筒内
の圧力上昇率は大きく変化する．EGR ガイドによる温度成層化促進と失火限界拡大により
燃焼位相の許容範囲，つまり要求される筒内の着火前温度の許容範囲が拡大しており，よ
りロバスト性があるHCCI燃焼を得ることが出来ている． 
 
 
Figure 3.10 Comparison of HCCI operational region (1500rpm, C500),  
Blue area: without EGR guide, Red area: with EGR guide 
 
 
 図 3.11は，図 3.10のそれぞれの運転範囲を横軸に既燃ガス割合，縦軸を当量比のグラフ
上に表現し直した結果である．図中の青線で囲まれた範囲が EGRガイドを用いていない場
合のHCCI運転範囲で，赤線で囲まれた範囲が EGR ガイドを用いて温度成層化を促進した
場合の HCCI 運転範囲を示している．それぞれの HCCI 運転範囲の左側，すなわち既燃ガ
ス割合が少ない側が失火または IMEP の変動率が 5 %となる燃焼安定性限界を表わし，
HCCI運転範囲の右側，すなわち既燃ガス割合の少ない側が圧力上昇率 400 kPa/deg.CAと
なるノッキング限界を表わしている．EGR ガイドによって筒内温度分布の成層化を促進す
ることで，同一当量比で比較すると HCCI 運転範囲が既燃ガス割合の少ない領域へシフト
していることがわかる．既燃ガス割合はおよそ 5 ポイント少なくなっている．成層化によ
って混合気内に高温領域を作り出すことで，自己着火に必要な熱源である既燃ガス量が減
少していることから，この結果からも筒内温度成層化が実現できていることが示唆される． 
図 3.12 は図 3.11 の横軸を既燃ガス割合から上死点前 100 deg.BTDC における混合気平
均温度に表現し直した結果である．既燃ガス割合が 5 %減少したことによって，筒内混合気
の平均温度が 10 Kから 20 K程度低くなっている． 
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Figure 3.11 Comparison of HCCI operational region, equivalent ratio versus burned 
mass fraction, (1500rpm, C500), Blue area: without EGR guide, Red area: with EGR 
guide 
 
 
Figure 3.12 Comparison of HCCI operational region, equivalent ratio versus in-cylinder 
temperature at 100 deg.BTDC, (1500rpm, C500), Blue area: without EGR guide, Red 
area: with EGR guide 
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 次に，図 3.13に前節で示した 2種類のピストントップ形状での高負荷限界を比較した結
果を示す．図中の点線で囲まれた範囲が Type1の結果を示し，実線で囲まれた範囲が Type2
の結果を示している．結果では Type 1の高負荷限界が IMEP 583kPa，Type 2は IMEP 590 
kPaとなり，高負荷限界はType 2の方が高い結果となった．図 3.9で示したように，同CA50
で圧力上昇率 400 kPa/deg.となる負荷は Type 1の方が約 10kPa高いが，Type 2の方がよ
り燃焼の安定性を維持したまま CA50を約 1 °CA遅角できる．従って Type 2の方が高負荷
限界は約 10 kPa高い結果となった．以上より，本研究で用いるEGRガイドピストンはType 
2を採用することとした． 
 Type 2のピストンは SI運転時に，点火による火炎核形成を阻害しないようにガイド壁に
プラグを中心とした直径 10mｍの球形の窪みを設けている．ピストントップ形状の異なる
ピストンを用いて SI 運転を比較した結果，窪みを設けた Type 2 の方が燃焼期間が短縮化
し，時間損失が低減している．Type 2の方が SI運転時においても有意な結果となった． 
 
 
Figure 3.13 Comparison of high load limit with two different shapes of piston top, 
 Type 1 and Type 2 
 
続いてエンジン回転数 2500rpmで C700カムを使用した場合の，EGR有無での高負荷限
界の比較を図 3.14に示す．バルブタイミングは C700を使用した．EGRガイドを用いない
場合の高負荷限界は IMEP 410 kPaで，EGRガイドを用いることで IMEP470 kPaまで拡
大することができた． 
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Figure 3.14 Comparison of HCCI operational region, load versus CA50, (2500rpm, 
C700) 
 
 図 3.15は，図 3.14のそれぞれの運転範囲を横軸に排気圧力，縦軸を負荷のグラフ上に表
現し直した結果である．1500 rpmの回転数における結果と同様に，2500 rpmでも筒内温
度成層化が促進され，高温領域における自己着火が促進された結果，より低い既燃ガス量
でもHCCI運転が成立するようになったものと考えられる． 
 
Figure 3.15 Comparison of HCCI operational region, load versus exhaust pressure, 
(2500rpm, C700) 
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３．２．５ 温度成層化による低負荷 HCCI運転時の燃焼安定性向上 
EGEガイドによる筒内温度成層化の促進が低負荷HCCI運転に与える影響について調べ
る．EGRガイドにより新気との混合を抑制したために，局所的な高温領域によって自己着
火が促進され，低負荷運転時の着火安定性を向上出来ると予測される．図 3.16に EGRガ
イド有無でのHCCI運転時の性能の比較結果を示す．使用したバルブタイミングは低負荷
運転を想定した C100カムを用いた．横軸には IMEPをとり，縦軸には IMEPの変動率，
既燃ガス割合，正味燃料消費率(ISFC)，ISCO，ISHC及び ISNOxを示している．IMEP
の変動率に着目すると，EGRガイドを用いない条件では，IMEP 260 kPaより以下では 5 %
以上となり燃焼変動の限度値を上回るが，EGRガイドを用いた場合では IMEP 220 kPa以
下の負荷でも 5%を越えておらず，EGRガイドによって低負荷限界が拡大する結果となっ
た．またこの時の既燃ガス割合は 10%以上少なくなっており，温度成層化の促進による筒
内の高温領域において自己着火が促進された結果であると推測される．同時に燃料消費率
も最大で 4 %向上した．次に排気性能について着目する．CO排出量は EGR ガイドを用い
ることによって最大 40 %程度低減し，HC及びNOx排出量は増加する結果となった．この
結果から，これら 3種類の排気特性はそれぞれ異なる要因によって決定づけられることが
分かる．低負荷HCCI運転時の未燃成分排出の要因及び低減手法についての調査は，今後
の課題である． 
 
Figure 3.16 Comparison of COV of IMEP, burned mass fraction, ISFC, ISCO, ISHC and 
ISNOx between with EGR guide and without EGR guide 
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図 3.17は EGRガイド有無での HCCI運転時の上死点前 100deg.における筒内混合気温
度と CA50の比較を示している．両者に有意な差がないことから，同一の混合気温度及び
燃焼位相でも，筒内温度成層化の促進によって燃焼変動が減少し，HCCI燃焼のロバスト性
を向上する結果となった． 
 
Figure 3.17 Comparison of in-cylinder temperature at 100 deg,BTDC and CA50  
between with EGR guide and without EGR guide 
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３．３ 筒内燃料濃度分布制御による HCCI運転負荷範囲の拡大 
 
３．３．１ 筒内燃料濃度分布の成層化の目的と数値解析 
前節で示してきたように，筒内の温度成層化による HCCI燃焼のロバスト性の向上や，高
負荷時の圧力上昇率の低減，そして高負荷 HCCI運転限界の拡大効果を実証してきた．しか
しながら，実用的に使用される負荷範囲を網羅するには至っておらず，更なる運転範囲拡
大が必要である．混合気の条件を筒内で分布を持たせることによって HCCI燃焼特性が大き
く影響されることから，混合気の化学反応に大きな影響を与える要因の一つである燃料濃
度分布に着目した．本節では筒内の燃料濃度分布に着目して HCCI運転負荷範囲の拡大を試
みる． 
 ポート噴射を用いた BDSC システムによる HCCI 運転では，温度成層化と同時に燃料濃
度分布も形成される．図 3.18に，BDSC システムにおける筒内温度分布，G/F分布の計算結
果をそれぞれ示す．EGRガイドによって混合が抑制された EGRガスが排気バルブ周辺に偏
在し高温になっている．しかし G/F 分布はこの高温領域で燃料希薄となるため，温度成層
化による圧力上昇率低減効果が弱められると予測される． 
 
 
(a)Temperature    (b)G/F 
Figure 3.18 Spatial distributions of in-cylinder temperature and G/F with the BDSC system  
(at -11deg.ATDC, IMEP=450kPa) 
 
 そこで化学反応計算により，燃料濃度分布が HCCI運転時の圧力上昇率に与える影響につ
いて調べた．Sjöberg ら(1)(2)は，シリンダ内の混合気を高温から低温まで等質量で 5 分割し，
その各領域の平均温度を用いて化学反応計算することによって，圧力上昇率が実験値とほ
ぼ合うとしている．本研究では，燃料濃度分布が筒内圧力上昇率に与える影響を定性的に
検証することを主眼に，Sjöberg らの手法にならい，筒内の混合気を等質量の複数領域に分
けて各領域内の化学反応計算を行う多領域燃焼モデルを用いた．分割された各領域は温度
と化学種濃度が均一とした 0 次元モデルである．各領域の圧力は等しいが，領域間の熱と
物質の移動は考慮していない． 
500K
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 解析ではポート噴射により形成された均一な予混合気を充填した後に BDSC システムに
より EGR ガスを再導入し温度成層化を促進した場合(Case1)と，BDSC システムにより形成
された筒内温度分布を維持しながら Case1 の平均 G/F になるよう理想的に燃料濃度分布を
均一化した場合(Case2)について解析を行った．ここではシリンダ内の混合気を温度と燃料
濃度に準じて等質量の 25領域に分割した．温度と燃料濃度分布は実測した吸・排気ポート
における圧力脈動を境界条件として計算した 3 次元筒内流動解析結果から与えた．これに
より求められた上死点前 20deg.CA 時の温度に対する A/F と G/F の関係を図 3.19 に示す．
Case1 では各領域における A/F はほぼ一定であるが，G/F は EGR ガスが少ない低温領域ほ
ど小さく(燃料が多く)，EGR ガスが多い高温領域ほど大きい(燃料が少ない)．これに対し
Case2では，A/Fは低温領域で相対的に薄い分布を持つが G/F分布は均一である． 
 
 
Figure 3.19 Effect of fuel distribution on A/F and G/F at each temperature zone 
 
 図 3.20 に，多領域燃焼モデルにより計算した筒内圧力と熱発生率を示す．A/F 均一であ
る Case1 に比べ，G/F均一とした Case2 の方が初期の圧力上昇率が大きく，相対的な圧力上
昇率が低減している．圧力上昇率最大値で比較すると，Case1 が 468 kPa/deg.であるのに対
し Case2 では 342 kPa/deg.となり，27 %低減されている．Case2 では高温領域における燃料
濃度が Case1 に比べ相対的に濃くなり自己着火が早期化する．一方で低温領域では着火が遅
くなる．つまり燃焼期間が長くなり，且つ熱発生率の最大値は減少するととで HCCI燃焼が
緩慢化されることが予測される． 
以上の検討結果から，BDSC システムを用いた HCCI 機関において，EGR ガスの偏在化
による筒内温度成層化に併せて，燃料濃度(G/F)分布を均一化することで圧力上昇率を低減
し，高負荷運転限界をさらに拡大できる可能性がある．以上を踏まえて，燃料濃度分布が
HCCI運転領域に与える影響について実機を用いて調査する． 
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Figure 3.20 Effect of fuel distribution on in-cylinder pressure rise rate  
and Heat release rate of BDSC-HCCI engine 
 
３．３．２ 実験装置及び実験方法 
(1) 供試機関及び実験条件 
 実験には，前節で用いた機関と同じ直列 4 気筒ガソリンエンジンを用いた．燃料供給を
ポート噴射と筒内直接噴射が併用できるようにシリンダヘッドに改造を加えている．筒内
直噴とポート噴射間の噴射燃料質量比及び，筒内直接噴射時期を変化させて筒内の燃料濃
度分布を変化させた．筒内直噴インジェクタは，噴孔径 φ0.115mmの 3噴孔で，吸気ポート
下部にシリンダ水平面から 35度の角度で設置した．直噴インジェクタの噴霧特性について
は次節の直噴インジェクタの噴霧特性で詳述する．筒内直噴の噴射時期は吸気，圧縮行程
及び排気行程に渡って変化させた．吸気ポート噴射の噴射修了時期(EOI)は吸気上死点前の
-370deg.ATDC で一定とした．エンジン回転数は 1500rpm 一定とした．表 3.2 に主なエンジ
ン諸元と実験条件を示す． 
図 3.21 に実験装置の概要を示す．本研究では 1 番，4 番の 2 気筒のみを使用して実験を
行った．2番，3番機構についてはバルブ駆動を停止してある．実験結果で示す指圧データ
は 4 番気筒の結果である．また，排気管にスロットルバルブを設置し，スロットル開度に
よって排気の平均圧力を制御した．筒内ガス温度については，1次元吸排気シミュレーショ
ン(GT-Power)を用いて求めた．排気成分の計測に関しては，フーリエ変換赤外分光(FTIR)装
置 (HORIBA MEXA-6000FT) と 加 熱 型 水 素 炎 イ オ ン 化 検 出 (HFID) 装 置 (HORIBA 
MEXA-1170HFID)により計測した． 
 実験で使用したバルブリフトタイミングは，吸気リフト量が異なる 2種類の C100と C500
を用いた．本節におけるクランク角度は圧縮上死点を基準 0deg.CAとして，圧縮上死点後(遅
角側)を”+”として表現している． 
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Table 3.2 Engine specifications and test conditions 
Engine type Inline 4 cylinders 
Bore × Stroke 86mm × 86mm 
Compression ratio 11.7 
Intake air temperature 25 °C ±1 
Intake air humidity 50 % ±2 
Coolant water temperature 
(Twater) 
85, 105 °C 
Engine speed 1500 rpm 
Fuel Gasoline (RON90) 
Fuel supply Port / Direct injection 
Fuel injection pressure (gauge) Port inj. : 350 kPa 
Direct inj. : 10 MPa 
PFI injection timing -370 deg.ATDC 
DI injection timing -500 ~ -60 deg.ATDC 
 
 
 
Figure 3.21 Experimental setup and measurement system 
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(2) 直噴インジェクタの噴霧特性 
 本研究で使用する直噴インジェクタの噴霧特性を明らかにするために光学計測を行った．
図 3.22 は本実験で使用するインジェクタの自由噴霧の散乱光画像(左)と，ノズル噴孔から噴
射方向(z 方向)へ 50mm 及び 80mm における x-y平面での燃料噴霧の粒径分布及び累積分布
(右)を示している．粒径分布には改良型レーザ干渉画像法 (ILIDS: Interferometric Laser 
Imaging for Droplet Sizing)を用いた(7)(8)．撮影領域は 10mm×10mmとした．この時の燃料噴射
圧力は 10 MPa，使用燃料は n-heptane，また雰囲気圧力は大気圧とした．噴孔から 50mmの
計測領域におけるザウター平均粒径は 20.8 m，80mmでは 18.2 mであった． 
 
 
Figure 3.22 Image of free spray and measurement regions (two x-y regions) (left),  
and drop-size distributions at 50mm and 80mm from nozzle (right) 
 
 図 3.23 は，自由噴霧の先端到達距離の推移を示している．図より左右の噴霧は同様な値
を示し，中央の噴霧が他の噴霧に比べ僅かに大きな値を示した．また各噴霧の噴霧角はお
およそ 10度であった． 
 
 
Figure 3.23 Spray tip penetration of free jet spray 
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３．３．３ 燃料濃度分布が高負荷 HCCI運転に与える影響 
(1) 筒内直接噴射時期と筒内直接噴射割合の影響 
 圧力上昇率を低減するために，燃料直接噴射の噴射時期を変化させ筒内の G/F 分布均一
化を図った．図 3.24 に，DI 噴射時期及び DI の占める割合が高負荷 HCCI 運転時の燃焼特
性に及ぼす影響を示す．横軸に DI噴射終了時期(EOI)をとり，縦軸にはそれぞれ最大圧力上
昇率 (dP/dmax)，CA50，未燃炭化水素排出量 (ISHC)，NOx 排出量 (ISNOx)，上死点前
20deg.CA における混合気の平均温度 (Temp. 20)，図示熱効率を示す．燃料総噴射量(=PI+DI)
を 15.3 mg/cycle (IMEP 500 kPa相当)一定とし，燃料総噴射量に占める筒内直接噴射の割合が
20，50，80 %のそれぞれにおいて，燃料の筒内直接噴射時期を変化させた．排気管の平均
圧力はスロットルを使い 135 kPa一定とした．使用したバルブリフトタイミングは高負荷用
の C500カムを使用した． 
 図中の破線はポート噴射のみ(PFI：100%, DI：0%)の場合の結果を表わしている．DI噴射
時期は吸気，圧縮行程及び排気行程に渡って変化させた．まず噴射時期に着目する．以下
に各噴射時期での狙いをまとめる． 
 
吸気行程噴射… ・混合時間が十分であるため，燃料が均一化された予混合新気(A/F)で
の効果 
圧縮行程噴射… ・燃料噴射時期で筒内の燃料分布が変化 
    ・燃料濃度の成層化の効果 
   ・局所的に燃料の濃い領域を形成することで，燃焼安定性の向上 
排気行程噴射… ・燃料を高温 EGR ガス中に噴射出来る 
・均一な EGRと燃料の混合気を，ブローダウン圧力波により次サイク
ルで再導入 
    ・均一 G/Fの効果が期待できる． 
 
上死点付近での DI噴射を除くと，最大圧力上昇率が PFI：100 %の場合より低減されてい
る．DI：20 %，噴射時期-100 deg.ATDCにおいて，圧力上昇率が PFI: 100 %に比べ 45 %低減
されている．これには二つの要因が考えられる．一つは燃料濃度分布が変化したこと，二
つ目は直噴燃料による吸熱効果によって混合気温度が低下し燃焼位相が遅角化したことで
ある．GT-Powerによる数値計算結果では，Temp.20 が PFI：100 %に比べ 80 °C 程度低下し
ている．噴射時期を上死点に近づけると最大圧力上昇率が増加している．上死点付近で直
噴した場合，直噴燃料がピストンに衝突し，燃料濃度が局所的に濃い領域が形成され燃焼
温度が高まり，その結果として NOx 排出量が増加したと考えられる．次に排気行程噴射時
の結果について着目する．噴射時期を進角させるにつれて，排気行程中に噴射した燃料が
再導入されずに排気される量が増え，その結果として図示熱効率が低下していると考えら
れる．DI：20 %とし噴射時期を-400 deg.ATDCよりも遅角側とした条件では，HC排出量を
増加させることなく最大圧力上昇率を低減することができている．吸気―圧縮行程噴射時
と同様に混合気ガス温度(Temp.20)は 80 °C 程度低下するが，排気行程噴射時の CA50 が圧縮 
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Figure 3.24 Effect of direct injection timing on dP/dmax, CA50，ISHC， 
ISNOx and Temperature at -20 deg.ATDC (at IMEP≒500 kPa) 
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行程噴射時ほど遅角しない．一方，各噴射時期条件での燃焼変動(COV of IMEP)は，ポート
噴射のみ：1.35 %，圧縮行程噴射(DI：20 %，-100 deg.ATDC)：3.9 %，排気行程噴射(DI：20 %，
-400 deg.ATDC)：1.48 %となり，結果に差異が生じた． 
 
 次に直噴割合に着目する．噴射時期が上死点付近では，直噴割合の増加に伴い圧力上昇
率が増加している．また排気行程噴射では直噴割合の増加に伴い HC 排出量が増加している．
それ以外の噴射時期では，直噴割合による影響は小さい．圧力上昇率が低減した圧縮行程
噴射(-100 deg.ATDC)と排気行程噴射(-400 deg.ATDC)について，より詳細に調査した．図 3.25
に，各噴射時期における DI割合が HCCI運転性能に与える影響について示す．まず圧縮行
程噴射に着目する．直噴割合を増加するに伴い CA50 が進角し，圧力上昇率が増加している．
直噴割合が高いほど局所的に燃料濃度が高い領域が形成されることが一因として推測され
る．一方排気行程噴射に着目すると，DI割合を変化させても，dP/dmax，CA50，COV of IMEP
に有意な差が見られない．しかし，DI 割合を増加するに伴い未燃炭化水素排出量が増加し
ている．噴射終了時期を固定し，DI割合を増加するに伴い噴射開始時期が早期化したため，
噴射開始初期に噴射された燃料が筒内に再導入されることなく排出されたことが原因とし
て考えられる．図 3.24 で示した PFI：100%は，混合気の平均 A/F が 27，また G/F が 42 で
ある．理想的に直噴燃料を再導入 EGRガスに全て投入できたとすると，混合気全体で燃料
濃度が均一となる DI 割合は約 36 %に相当する．しかし図 3.25 より，どちらの噴射時期に
関してもおおよそ DI：20 %が最適であることがわかる． 
 
筒内に直接噴射した燃料の加熱と蒸発により，筒内の混合気温度が低下する．この結果，
燃料濃度分布とともに燃焼位相(CA50)が変化し，圧力上昇率に影響を与えている．ここで，
筒内直接噴射化による圧力上昇率低減効果を明らかにするため，CA50と最大圧力上昇率の
関係を調べた．図 3.26(a)には DI割合を 20%一定，筒内直接噴射時期を変化させた場合，図
3.26(b)に総噴射量一定のもと，DI割合を 20，50，80 %とし，噴射時期を吸気行程，圧縮行
程，排気行程で変化させた場合を示す．図 3.26(a)には比較のため PFI：100 %の場合の結果
も示している．図 3.26 より，最大圧力上昇率は CA50 に強く影響を受け，筒内噴射時期や
割合にほとんど依らないことがわかる． 
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Figure 3.25 Effect of DI injection amount 
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(a) Comparison of the case with or without DI    (b) Comparison of the DI percentage 
Figure 3.26 dP/dmax versus CA50 
 
(2) 筒内直接噴射が高負荷限界に与える影響 
 本節では，噴射燃料の一部を筒内直接噴射化することによる HCCI運転の高負荷限界拡大
効果について調査する．以下では直噴割合 20 %とし，dP/dmaxの低減効果が得られた圧縮
行程噴射(-100 deg.ATDC)と排気行程噴射(-400 deg.ATDC)の 2通りの噴射時期に着目した． 
まず圧縮行程噴射時の結果を図 3.27 に示す．燃料量と排気管内の圧力を調整することで
HCCI運転領域及び高負荷限界を得た．図 3.27は縦軸を Net IMEP，横軸を排気管内の平均
圧力 Pex，または EGR 率をとったマップ上に，DI：20%圧縮行程噴射(-100 deg.ATDC)とポ
ート噴射のみ(PFI：100 %)それぞれの HCCI運転成立範囲を示している．高負荷限界は，ポ
ート噴射のみの場合で Net IMEP 590 kPa であるのに対し，DI：20 %圧縮行程噴射では Net 
IMEP 520 kPaと 70 kPa低くなった．これは NOx排出量の増加と燃焼変動増大に起因してい
る．NOx 排出量制限を考慮しない場合，Net IMEP 550 kPa(図 3.27，点線領域)となる．それ
よりも高い負荷では燃焼変動の制限を超える運転となった(COV of IMEP > 5 %)．HCCI燃焼
の着火時期は混合気の化学反応に依存することから，混合気形成のサイクル変動が燃焼変
動に与える影響は大きい．また燃料が十分に混合していない場合，HCCI運転の利点の一つ
である低 NOx排出特性が失われる．この場合，高温の EGR ガス中を目がけて噴射した直噴
燃料が十分に混合されなかったことが，NOx 排出量と燃焼変動増加の原因であると予測出
来る．運転領域については，図 3.24 の筒内温度(Temp.20)からもわかるように，直噴燃料の
吸熱によって低下した筒内混合気温度を補うためにより高い EGR 率が必要となった結果，
排気圧力が高い領域に移動したと考えられる．直噴の併用によって運転領域が変化するこ
とから，着火時期のサイクル毎の制御が可能となり，これにより HCCI運転の排気圧力に対
するロバスト性を向上することができる． 
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Figure 3.27 Comparison of HCCI operational area (EOI -100 deg.ATDC, 80 °C in Twater) 
 
しかし，排気管内圧力の上昇はポンプ損失が増大することから，熱効率悪化を招く．そ
こで混合気温度を高めることを目的として，エンジン冷却水の温度(Twater)をこれまでの
85 °C から 105°C に上げて実験を行った．結果を図 3.28 に示す．図 3.27 中の PFI：100%及
び DI：20 %圧縮行程噴射の運転領域は，どちらも冷却水温 105 °C での結果である．高負荷
限界は，ポート噴射のみの場合で Net IMEP 565 kPa，DI：20 %圧縮行程噴射では冷却水温
85 °C 時と同様に Net IMEP 520 kPaであった．PFI：100 %では NOx排出量が制限値以上の
条件があったために，冷却水温 85 °C 時よりも高負荷限界が下がった．DI：20 %圧縮行程噴
射の高負荷限界は冷却水温を変えても同様の値であったが，運転領域が排気圧力の低い領
域へ移動したためポンプ損失が低減し，図示熱効率は 38 %から 38.8 %へ向上している． 
次に排気行程噴射について着目する．PFI：100 %と DI：20 %排気行程噴射時(-400 
deg.ATDC)の運転領域を図 3.29 に示す．両者はどちらも冷却水温 105 °C での実験結果であ
る．DI：20 %排気行程噴射での高負荷限界は Net IMEP 560 kPaであり，PFI：100 %時と同
程度であった．これは圧縮行程噴射時よりも高負荷限界が高い結果であった．高負荷運転
限界における図示熱効率は 38.2%であり，PFI：100 %に比べ 0.6ポイント低下した．運転範
囲は圧縮行程噴射と同様に PFI：100 %に比べ排気圧力が高い領域へ移動した． 
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Figure 3.28 Comparison of HCCI operational area (EOI -100 deg.ATDC, 105 °C in Twater) 
 
 
Figure 3.29 Comparison of HCCI operational area (EOI -400deg.ATDC，105 °C in Twater) 
 
 以上で示した図 3.28，図 3.29 の結果をより詳細に理解するため，3 次元流動解析を行っ
た．計算には格子数約 1,300,000 のエンジンモデルと，STAR-CD(v3.26)を使用して行った．
吸排気ポートの流入，流出に関しては，吸排気ポート端面に圧力境界を設置し，圧力は実
験値を使用した．ガス温度は GT-Powerにより予測した．実験の運転条件は Net IMEP 520 kPa，
EGR率 34.8%，平均 G/F 43 である．図 3.30は横軸に G/F，縦軸に混合気温度をとり，ポー
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ト噴射(a)と圧縮行程噴射(DI：20 %，-100 deg.ATDC)(b)，排気行程噴射(DI：20%，-400 
deg.ATDC)(c)のそれぞれの場合について圧縮上死点前 20 deg.CA時における筒内ガスの燃料
質量分率分布を表わしている．3条件の計算に使用した後悔条件及び燃料投入総量は同一で
あり，DI割合及び DI噴射時期のみ異なっている．まず G/Fに着目すると，PFI：100 %での
燃料濃度分布範囲に比べ，圧縮行程噴射では G/Fが濃い側に広がり，排気行程噴射では G/F
が均一化している．つまり，排気行程噴射は燃料濃度分布 G/F を均一化させることができ
るといえる．しかし初めに予測した圧力上昇率低減効果が得られず，その理由として直噴
に伴う温度分布の変化が推測される．縦軸の温度分布に着目すると，排気行程噴射は PFI：
100 %に比べ高温領域が減少している．再導入された EGR ガス中に燃料を投入することに
より EGRガス温度が低下し，これまで PFI：100 %時に形成されていた温度成層の温度差が
減少したため，期待された効果が無かったと考えられる． 
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(c) DI: 20 %，DI timing: -400 deg.ATDC 
 
Figure 3.30 Distribution of fuel mass fraction for each case at -20 deg.ATDC  
 
 
(3) 多段筒内直接噴射が運転範囲に与える影響 
 前節で排気行程によって燃料濃度分布を均一化できることが分かった．本節では，排気
行程噴射についてさらに検討する．燃料の約 20 %を排気行程中に直噴することで燃料濃度
分布を均一化するが，同時に混合気の温度差が減少すると予測される．そこで，直噴燃料
を新気にも噴射して温度を低下させ，温度差を拡げることができるのではないかと考えた．
図 3.31は，これまで燃料を排気行程中に直噴で 20 %，残り 80 %をポート噴射で投入してい
たのに対し，ポート噴射の代わりに吸気行程直噴に置き換えた場合の燃料濃度分布を表わ
している(吸気行程；-220 deg.ATDC，排気行程；-400 deg.ATDC)．図 3.31では，直噴の多段
化による低温領域の増加は確認できず，また燃料濃度分布が拡大している． 
 
 
Figure 3.31 Fuel distribution of DI split injection 
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 図 3.32 に直接噴射の多段化が HCCI 運転領域に与える影響を示す．最初の噴射を-400 
deg.ATDCとし，次の噴射を-220 deg.ATDC とした．高負荷限界は PFI：100 %よりも低い結
果となった．この原因として本研究で使用した直噴インジェクタが最適化されていないた
めに，混合気の形成が上手く行われなかったことが考えられる． 
 
 
Figure 3.32 Comparison of HCCI operational area 
 
３．３．４ 燃料濃度分布が低負荷 HCCI運転に与える影響 
(1) 筒内直接噴射時期の影響 
 HCCI低負荷領域の拡大及び着火安定性の向上を目的として，燃料濃度分布が HCCI運転
に与える影響について調査した．DI 噴射時期が低負荷 HCCI 運転時の燃焼安定性に及ぼす
影響を調査した．結果を図 3.33 に示す．横軸は DI 噴射時期(EOI)を表わし，縦軸はそれぞ
れ CA50，燃焼期間，COV of IMEP，ISNOx，ISHC及び ISCO を表わす．また各図中の破線
はPFI 100 %時の結果を表わしている．実験は全投入燃料量(PFI+DI)を6.6 mg(Net IMEP≒130 
kPa)一定で，直噴の割合を 25%とした．バルブタイミングは図 2.3に示した低負荷用を使用
した．実験条件として IMEP の変動率が 5 %よりも大きい条件で行ったのは，直噴による燃
焼安定性の変化をより分かりやすくするためである．HCCI低負荷限界の拡大には，燃焼安
定性の向上が必要である．本研究では，燃焼安定性を COV of IMEP で評価した．図 3.33の
COV of IMEP について着目すると，吸気行程から圧縮行程-60 deg.ATDCの間では大きな変
化は見られない．COや HC 排出量も変化はない．噴射時期-60 deg.ATDC 付近で CA50が吸
気行程噴射に比べ約 0.5 deg.進角し，COV of IMEP を 1.5 %低下することができた．これは
局所的な燃料高濃度領域の形成が，自着火を促進した結果であるといえる．一方，排気行
程噴射では EGR 率が高負荷運転時に比べ高いため，HC 排出量が増加することなく直噴時
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期をより進角させることができている．排気行程噴射においても CA50が吸気行程噴射に比
べ僅かに進角した． 
 
 
Figure 3.33 Effect of injection timing on CA50, combustion duration, ISCO, ISHC and ISNOx 
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(2) 筒内直接噴射割合の影響 
 全投入燃料量の直接噴射量が占める割合が低負荷 HCCI 運転性能に与える影響を調べる
ために，直噴噴射割合をパラメータとし噴射時期を変化させた．結果を図 3.34 に示す．圧
縮行程噴射の場合，DI割合が高いほど CA50ｇ遅角し，COV of IMEP が増加している．筒
内に直接噴射される燃料量が多いほど，筒内の混合気温度が低下するためと考えられる．
噴射時期を-60 ~ -50 deg.ATDCとすると，DI：50 %，70 %の場合で CA50が進角する傾向が
見られる．このとき NOx排出量が増加しており，DI：25 %条件と同様に，燃料濃度が高い
領域が形成され，燃焼温度が上昇していることが推察できる．排気行程噴射の場合，DI 割
合を増加しても着火時期や燃焼期間，排気性能に大差は無かった． 
 以上より，直噴を併用した低負荷 HCCI運転で，燃焼安定性の向上を目的に高温ガス中に
局所的な燃料高濃度領域を形成した場合，低直噴割合では僅かな燃焼安定性の向上が認め
られた．しかし過度に直噴割合を増加した場合，ガス温度が低下し燃焼安定性が悪化し NOx
排出量が急増する． 
 
 
第 3章 筒内混合気の温度及び燃料濃度分布の成層化が予混合圧縮自己着火燃焼に与える影響 
65 
 
 
Figure 3.34 Effect of DI injection percentages on CA50, combustion duration, ISCO, ISHC and 
ISNOx (DI percentage: 25, 70, 100 %) 
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３．４ まとめ 
 
筒内温度成層化が HCCI運転性能に与える影響 
3.2章では，更なる高負荷 HCCI運転を実現するために，BDSCシステムに EGRガイド
を併せて用いることにより筒内の温度成層の促進を図った．得られた知見を以下にまとめ
る． 
(1) EGR ガイドを用いた筒内温度成層が高負荷 HCCI 運転時の圧力上昇率に与える影響
について調査した．結果より EGRガイドにより圧力上昇率が最大で 10%程度低減され
た．これは，燃焼期間が平均的に約 1deg.長期化し，燃焼が緩慢になったことに起因し
ている．また，EGR ガイドを取り付けることで，高負荷HCCI運転時の燃焼変動が抑
制された． 
(2) EGRにより高負荷HCCI運転限界がエンジン回転数 1500rpm時で IMEP=523kPaか
ら 580kPa，2500rpm 時で IMEP=430kPa から 470kPa へ拡大した．また EGR ガイ
ドによる温度成層化促進により HCCI燃焼のロバスト性が向上した． 
(3) EGRガイドにより筒内の温度成層化を促進が，低負荷 HCCI運転に与える影響につい
て調査した．その結果，EGR ガイドを取り付けることで低負荷運転時の着火安定性が
向上した．EGR ガイドによって既燃ガスと新気の混合を抑制することにより，混合気
温度が高い領域では燃料濃度が薄く，温度が低い領域ほど燃料が多く存在するように
なり，結果的に着火性の悪い混合気が形成されたことが原因の一つとして推測出来る．
高温領域に燃料が多く存在させることが HCCI 低負荷限界の拡大に効果的であるとい
える． 
 
筒内燃料濃度分布が HCCI運転性能に与える影響 
 3.3 章では，投入燃料の一部を筒内直噴化することによって，燃料濃度分布が HCCI 運転
性能に与える影響を数値計算と実験の両面から調査した．得られた知見を以下に示す． 
(1) 筒内直噴により全投入燃料量の 20 %を圧縮行程(-100 deg.ATDC)に噴射した時，最大圧
力上昇率がポート噴射のみに比べ 45 %低減した．また，排気行程において -400 
deg.ATDCよりも遅角側で投入燃料の一部を直接噴射することで，HC 排出を増加させ
ることなく最大圧力上昇率が低減した． 
(2) 筒内の燃料濃度分布の違いが HCCI 高負荷運転限界及び，運転領域に与える影響を調
べた．投入燃料の 20 %を排気行程に直接噴射することで，高負荷運転限界に影響を与
えることなく，排気圧力が高い領域に運転範囲が移動する．このことは，直噴を併用
することで HCCI燃焼の EGR率に対するロバスト性を向上させることを示す． 
(3) 3次元数値解析により EGR ガスの偏在に伴い成層化された燃料濃度分布 G/Fを，排気
行程噴射を用いることで均一化できることを示した． 
(4) 筒内直接噴射された燃料による吸熱の効果に着目し，直噴を吸気行程と排気行程に分
割して燃料投入することで温度成層化を強化することを狙い，運転範囲の変化につい
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て調べた．しかし直噴インジェクタの混合気形成が上手く行われなかったために，高
負荷限界を拡大するには至らなかった． 
(5) 低負荷 HCCI 運転で，燃焼安定性の向上を目的に高温ガス中に局所的な燃料高濃度領
域を形成した場合，低直噴割合では僅かな燃焼安定性の向上が認められた．直噴割合
を増加した場合，直噴燃料の吸熱量が増加し筒内温度が低下する結果，燃焼安定性が
低下し NOx排出量も急増する結果となった． 
 
 
参考文献 
 
(1) M. Sjöberg, J. E. Dec, A. Babajimopoulos and D. Assanis, “Comparing Enhanced Natural 
Thermal Stratification Against Retarded Combustion Phasing for Smoothing of HCCI Heat-Release 
Rates”, SAE Paper No. 2004-01-2994, (2004). 
(2) M. Sjöberg, J. E. Dec and N. P. Cernansky, “Potential of Thermal Stratification and Combustion 
Retard for Reducing Pressure-Rise Rates in HCCI Engines, Based on Multi-Zone Modeling and 
Experiments”, SAE Paper No. 2005-01-0113, (2005). 
(3) K. Kumano and N. Iida, “Analysis of the Effect of Charge Inhomogeneity on HCCI Combustion 
by Chemiluminescence Measurement”, SAE Paper No.2004-01-1902, (2004). 
(4) K. Hatamura, A Study on HCCI(Homogeneous Charge Compression Ignition) 
Gasoline Engine Supercharged by Exhaust Blow Down Pressure, JSAE 2005, 20054865 
(5) K. Hatamura, A Study on HCCI (Homogeneous Charge Compression Ignition) 
Gasoline Engine Supercharged by Exhaust Blow Down Pressure, SAE Technical paper, 
No.2007-01-1873, 2007. 
(6) A. Morita et al. “A Study on HCCI (Homogeneous Charge Compression Ignition) 
Gasoline Engine Supercharged by Exhaut Blow Down Pressure (Third Report), Review 
of Automotive Engineeing No.29 pp.61-64, (2008). 
(7)Hesselbacker k. H. et. al., “Experimental investigation of Gaussian beam effects on the accuracy 
of a droplet sizing method”, Appl. Opt., 30, 33, pp. 4930-4935, (1991). 
(8)T. Kawaguchi et. al., “ Interferometric Measurement of Size and Velocity Distributions of 
Spherical Paricles in Spray Flow (in Japanese)”, Transactions of the JSME, Series B, Vol. 68 No. 
01-0376, pp. 141-148, (2002). 
 
 
 
 
 
 
 
第 4章 圧縮比がブローダウン過給 HCCIエンジン性能に与える影響 
68 
 
 
第 4 章 圧縮比がブローダウン過給 HCCI エンジン性能に与える影
響 
 
 
４．１ はじめに 
 
 これまでの研究により，排気ブローダウン過給システムによって HCCI 運転の高負荷限
界を拡大できることを実証してきた．一方で本システムでは排気を一度排気ポートへ排出
するため，低負荷ほど従来の内部残留ガスを用いるNVO方式に比べ自着火に必要な熱源を
得にくく，燃焼安定性及び熱効率が低下している．低負荷運転時の燃焼安定性及び熱効率
向上に高圧縮比化が有効である(1)．但し高圧縮比化は圧力上昇率が増加するため，高負荷運
転限界に対して不利と予測される(2)(3)．HCCI運転にとって最適な圧縮比を調査する必要が
ある． 
 本研究では BDSC システムを用いて，低負荷から高負荷まで広い運転領域で，高熱効率
を維持したまま HCCI 運転を実現することを目的とし，BDSC-HCCI エンジンにおける圧
縮比の違いが，HCCI 運転負荷範囲，熱効率及び HCCI 燃焼特性に与える影響について調
べた． 
 
 
４．２ 実験装置及び条件 
 
 実験に用いたエンジンの主な諸元を表 4.1に示す．圧縮比(以下，CRと称す)は 11.7と 14.1
の 2 種類を準備した．圧縮比はピストンピン中心からピストントップ面までの高さと，ピ
ストントップ形状を変更することで変化させた．機関回転数はすべての実験において 1500  
 
Table 4.1 Basic engine specifications and experimental conditions 
Engine type Inline 4 cylinders 
Bore × Stroke 86mm × 86 mm 
Compression ratio 11.7, 14.1 
Intake air temperature 25 °C 
Intake air humidity 50 % 
Coolant water temperature 85 °C 
Engine speed 1500 rpm 
Fuel Gasoline (RON91) 
Fuel suply Port Injection 
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rpmとした．供試燃料はレギュラーガソリン(RON91)を使用した．実験では，2番，3番気
筒の吸排気バルブを停止させ，1番，4番の 2気筒のみを使用して試験を行った．実験では，
目標負荷に応じてカムシャフトを交換することでバルブタイミングを変更した． 
 
 
４．３ 圧縮比が高負荷 HCCI運転に与える影響 
 
４．３．１ 圧力上昇率に与える影響 
 圧縮比が高負荷 HCCI 運転時の圧力上昇率に与える影響について調べた．圧縮比を高め
ることによって上死点付近での筒内容積が現象するため，圧力上昇率が高くなると考えら
れる．図 4.1 に圧縮比が HCCI 運転時置ける圧力上昇率最大値に与える影響を示す．同時
に各条件の A/F，G/F及び EGR率を併せて示す．図 4.1(a)と(b)は，それぞれ燃料量一定と
G/F一定とした場合の比較を示す．実験には高負荷カム（High load）を使用し，排気圧力
を調節することで燃焼位相 CA50を変化させた．図 4.1(a)の投入燃料量が同一の場合，圧縮
比を 11.7 から 14.1へ高めることで圧力上昇率が約 120kPa/deg.CA 増加している．また高
圧縮比化により同等の燃焼位相を実現する EGR率が 24%，G/Fが 8%減少している．圧縮
比を高めると，自着火に必要な既燃ガス量が減少し EGR率が低減される結果，G/Fが小さ
くなる．G/Fの減少は圧力上昇率増加を招くことから，図 4.1(a)の圧力上昇率の差は上死点
容積と G/Fの減少による複合的な結果である．この時の両者の負荷は CR11.7が IMEPnet 
= 510kPa，CR14.1が IMEPnet = 570kPaである．一方，図 4.1(a）の G/F一定の結果に
着目すると，両者の圧力上昇率の差が大きく縮まっている．両者の差は 25 から
50kPa/deg.CAとなった．この時の両者の負荷は CR11.7が IMEPnet = 510kPa，CR14.1
が IMEPnet = 520kPa であり，おおよそ同一の負荷条件となっている．図 4.1(a)，(b)の比
較から，高圧縮比化によって圧力上昇率が増加する原因は G/F の減少による影響が大きい
ことが分かる．以上より，高圧縮比化に伴う圧力上昇率の増加により，高負荷限界が低下
すると予測される．しかしながら高圧縮比化によって同時に理論熱効率が向上し，同一投
入燃料における仕事が増加すると考えられる．高負荷限界に与える影響については 4.3.3節
で詳述する． 
 
第 4章 圧縮比がブローダウン過給 HCCIエンジン性能に与える影響 
70 
 
 
(a)Amount of fuel fixed                    (b)G/F fixed 
Figure 4.1 Effect of compression ratio on peak pressure rise rate 
 
４．３．２ ブローダウン過給効果に与える影響 
 圧縮比を高めることで HCCI 燃焼を成立させるために必要な EGR 率が低下し，作動ガス
量が減少する結果ブローダウン圧力波が縮小することが考えられる．本システムにおいて
ブローダウン圧力波の大きさは本システムにおいてブローダウン圧力波の大きさは，熱効
率及び高負荷限界に大きな影響を与える．ブローダウン圧力波の振幅が縮小すると，ブロ
ーダウン圧力波によって再導入される EGR量が減少する．ブローダウン圧力波の縮小に起
因して減少した再導入 EGR 量を補うためには，排気絞りによって排気管内の平均圧力を高
める必要がある．しかし排気圧力の増加は，ポンプ損失の増加により熱効率を低下させ，
また残留ガス量の増加に伴い新気充填量が減少し，高負荷限界が低下することが考えられ
る． 
表 4.2 に圧縮比が異なる HCCI 運転条件の比較を示す．表 4.2 で示す 2 条件は，高負荷カ
ム（High load）を使用して，投入燃料量を一定とし燃焼時期 CA50が同一となるように EGR
率を調節した．この時のEGR率，G/F及び作動ガス総量は，高圧縮比化に伴いそれぞれ24%，
8%，7%減少している．この 2条件の比較から，高圧縮比化による作動ガス量の低下が，ブ
ローダウン過給効果に与える影響について検証する． 
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Table 4.2 Experimental conditions in different compression ratio 
 Case 1 Case 2 
Compression ratio - 11.7 14.1 
Fuel amount [mg/cycle] 15.7 15.8 
CA50 [deg.ATDC] 11.0 11.2 
EGR rate [mass%] 30.7 23.4 
A/F - 27.3 27.5 
G/F - 40.7 37.6 
Total gas amount [mg] 639 594 
Exhaust pressure [kPa] 136 114 
IMEP net [kPa] 510 570 
 
図 4.2に表 4.2の 2条件における筒内圧力，排気管圧力及び排気バルブを通過するガスの
質量流量履歴の比較を示す．図 4.2の筒内圧力は第 4気筒の圧力履歴を示し，排気圧力は第
4 気筒の排気ポート出口における計測結果である．排気バルブを通過するガスの質量流量は
1 次元吸排気シミュレーション（GT-Power）により求めた．質量流量は正が筒内から排気ポ
ートへの排出を表わし，負が排気ポートから筒内への再流入を表わす．圧縮比を 11.7 から
14.1 へ高めることで排気バルブ開時期（180deg.ATDC 付近）における第 4 気筒の筒内圧力
は約 30 kPa低く，これに伴い第 4 気筒の排気ブローダウン圧力波の振幅も 11 %減少してい
る．ブローダウン圧力波の振幅は排気の平均圧力とピーク圧力の差と定義した．排気バル
ブを通過する排ガスの最大質量流量は 2.4%減少している．対向気筒である第 1 気筒からの
ブローダウン圧力波の振幅も 16%減少している（-180deg.ATDC 付近）．ブローダウン圧力波
による既燃ガスの再導入時における排気バルブ通過流量に着目すると，2つの極値を持つこ
とがわかる．前半は，ブローダウン圧力波が到達するよりも前であることから，筒内と排
気平均圧力の差圧による再導入である．その後ブローダウン圧力波が到達し，再び排気バ
ルブ通過流量が増加する．この時の通過流量の最大値は 2 条件ともほぼ同じ値である．ブ
ローダウン圧力波のピーク圧力と筒内圧力の差圧は Case 1が 8kPa，Case 2が 7kPaと同程度
であった．ブローダウン圧力波のピーク圧力と，この時の筒内圧力の差圧の違いが小さか
ったためにバルブ通過流量が同程度となった．以上より，高圧縮比化によりブローダウン
圧力波の振幅は縮小しブローダウン過給効果は僅かに減少したが，圧力波の縮小に伴った
再導入既燃ガス量の減少に比べ，着火に必要な既燃ガス量の減少幅の方が大きいことがわ
かる． 
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Figure 4.2 In-Cylinder pressure, exhaust pressure and mass flow rate through exhaust valves  
(comparison between Case 1 and Case 2) 
 
本研究でのバルブタイミングは圧縮比によらず同一としたが，高圧縮比化に伴って減少
した作動ガス量を増加させるために，吸気バルブの閉時期をさらに遅角化し新気量を増や
すことが考えられる．そして遅角化した吸気バルブ閉時期に併せて EGR再導入時期と排気
バルブ開時期を遅角化することで，作動ガス量を増加させることが可能である．これによ
り高圧縮比化によって縮小したブローダウン圧力波の振幅を増大できる．CR11.7 でも同様
の方法で作動ガス量を増加させることはできるが，同時に排気平均圧力が高まりポンプ損
失が増加するため，これ以上高負荷限界は拡大しないことがこれまでの研究で確認されて
いる．しかし CR14.1の条件において，排気平均圧力の増加によってポンプ損失が増大する
効果と，作動ガス量の増加によって高負荷限界が拡大する効果のバランスを最適化するこ
とで，高負荷限界を拡大できる可能性がある．今後の課題として CR14.1 の条件に最適化し
たバルブタイミングの設計が必要である． 
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４．３．３ 高負荷限界に及ぼす影響 
 圧縮比が HCCI 高負荷限界に与える影響を調べた．結果を図 4.3 に示す．燃料量と EGR
率を調節することで HCCI運転領域及び高負荷限界を求めた．バルブタイミングには，高負
荷カムを（High load）を使用した．縦軸に IMEP net，横軸に EGR率をとったマップ上に，
CR11.7 と CR14.1 それぞれの HCCI 運転成立範囲を示している．EGR 率の調節は，排気の
平均圧力調整によって行った．燃料噴射量を一定とした場合，EGR 率が高いほど着火が進
角化し，これに伴い圧力上昇率が増大する．一方，EGR 率が低下すると着火が遅角化し，
IMEP の変動率増大や失火を招く．この操作を燃料量をパラメータに繰り返すことで，圧力
上昇率限界線（dP/dmax = 400kPa/deg.）と燃焼変動限界線(COV of IMEP = 5 % or Misfire)で
囲まれた HCCI運転成立範囲が得られる．図中の実験条件における燃焼変動限界は，全て失
火による限界であった．まず HCCI 運転範囲の違いに着目する．図 4.3 から分かるように，
運転負荷に対する EGR率が大きく異なり，CR14.1の運転範囲は CR11.7 に比べ EGR 率が約
4 ポイント減少している．高圧縮比化によって圧縮による混合気の温度上昇が増大するため，
圧縮初めの混合気温度を低くできる．その結果同じ着火時期を得るための再導入 EGR 量が
減少した． 
次に高負荷限界に着目する．HCCI運転範囲の圧力上昇率限界線と失火限界線の交点が高
負荷運転限界となる．CR14.1 の高負荷限界は IMEPnet=570kPa であり，CR11.7 の
IMEPnet=590kPa に比べ 20kPa 減少している．高圧縮比化による圧力上昇率増大の不利に対
して，熱効率向上効果が高負荷限界の低下幅を小さくしたといえる． 
 
 
Figure 4.3 Comparison of operational high load region and high load limit between CR11.7 and 
CR14.1 
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４．３．４ 高圧縮比化による熱効率向上効果(高負荷) 
 高負荷 HCCI運転時の図示熱効率の改善理由を調べるために熱収支を解析した．結果を図
4.4に示す．図示熱効率のポンプ損失は測定した筒内圧力から計算した．比熱比は 1次元吸
排気シミュレーションより得られた筒内圧力ガス組成及び温度の関数として求め，この比
熱比の履歴を使用した見かけの熱発生率を上死点前 100 deg.から上死点後 100 deg.までの区
間で積分し熱発生量とした．この熱発生量と，燃焼効率を考慮した投入熱量の差から冷却
損失を算出した．燃焼効率は排気中の未燃成分の排出量と，投入燃料量の熱量比より求め
た．図示熱効率差からポンプ損失と冷却損失，未燃損失を引いて，残った効率差を圧縮比
増加による効率向上分とした．ここで図示効率差に占める冷却損失及び未燃損失の割合を
求める際には，冷却損失及び未燃損失の差分にサイクル効率を乗ずることでそれぞれ求め
た．解析対象の CR11.7及び CR14.1 の HCCI運転は，投入燃料量と燃焼時期 CA50が同じで
ある．図 4.4は燃料量が 16 mg/cycleで，燃焼時期が CA50 11.0 deg.ATDCである． 
 図示効率は CR11.7が 37.2%，CR14.1が 41.0%であり図示熱効率の差は 3.8ポイントある．
この内訳は，圧縮比増加による熱効率向上が 1.9 ポイント，ポンプ損失の減少によって 1.4
ポイント，冷却損失の減少によって 0.5ポイントという結果であった．高負荷運転時につい
ても，圧縮比増加により理論熱効率ほどの熱効率向上は得られないが，ポンプ損失や冷却
損失が低減することによって熱効率は大きく向上した． 
 
 
 Figure 4.4 Heat balance analysis of factors contributing to improve thermal efficiency (high 
load) 
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Fig.4.5 Cylinder pressure and calculated bulk gas temperature 
 
図 4.5は図 4.4の筒内圧力と平均ガス温度の比較である．同じ燃焼時期を得るための圧縮
開始温度は，CR14.1の方が低くできることが分かる．圧縮上死点前 120deg.BTDC の平均
混合気温度の差は 36K であった．最高筒内圧力は CR14.1 の方が 0.7MPa 程度高く，燃焼
最高温度も 50K程度高い．しかしながら上死点後の約 30deg.の期間以外で，混合気温度は
CR14.1 の方が低くなっている． HCCI 運転では混合気を自己着火させるため，SI 運転に
比べ圧縮行程における冷却損失が大きくなる(4)．CR14.1 の方が燃焼期間中の冷却損失は僅
かに大きくなるが，圧縮及び膨張行程において冷却損失が低減するために，全冷却損失量
が低減したと考えられる． 
 
 
４．４ 圧縮比が低負荷 HCCI運転に与える影響 
 
４．４．１ 低負荷限界に及ぼす影響 
 圧縮比の違いが低負荷HCCI運転範囲及び熱効率に与える影響について調査した．図 4.6
は横軸を IEMPnet，縦軸を正味燃料消費率とし，CR11.7 と CR14.1 による HCCI 運転に
よる結果を示している．使用したカムは低負荷運転を想定した C100 カムである．CR11.7
の低負荷限界は IMEPnet 220 kPa，CR14.1は IMEPnet 130 kPaであり，高圧縮比化によ
って 90 kPa拡大している．また正味燃料消費率について着目すると，圧縮比を高めること
で燃料消費率が 7 %程度低減する結果となった．燃料消費率の低減に寄与した要因について
は次節で詳しく解析する． 
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Figure 4.6 Effect of compression ratio on ISFC 
 
 図 4.7に低負荷HCCI運転時における圧縮比が排気性能に与える影響について示す．CO
排出量は圧縮比が高い CR14.1 の方が多く，NOx 排出量は CR14.1 の方が少ない結果とな
った．HC排出量は両者に有意な差は無いといえる．高圧縮比化によって圧縮前の下死点に
おける混合気温度を低減することができるため，既燃ガスの再導入量を少なくできる．そ
の結果，混合気の A/F は圧縮比が高い方が大きくなる．CR14.1の低負荷限界である IMEP 
130 kPaにおける既燃ガス割合は 60%を超えており，G/Fは 70以上と非常に希釈された混
合気条件である．従来の火花点火運転の希薄／希釈可燃限界から大きく離れた条件でも
HCCI運転が実現できた． 
 
Figure 4.7 Effect of compression ratio on ISCO, ISHC, ISNOx,  
A/F, G/F and burned mass fraction 
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４．４．２ 高圧縮比化による熱効率向上効果(低負荷) 
 低負荷 HCCI運転時の図示熱効率の改善理由を調べるために熱収支を解析した．結果を図
4.8 に示す．解析方法については 4.3.4 節と同様である．燃料量が 9.1mg/cycle で，燃焼時期
が CA50 6.3 deg.ATDC である． 
 図示効率は CR11.7 が 31.0%，CR14.1 が 35.6%であり図示熱効率の差は 4.6 ポイントであ
る．この内訳は，圧縮比増加による熱効率向上が 1.7 ポイント，ポンプ損失の減少によって
2.3 ポイント，冷却損失の低減分が 0.6 ポイントという結果であった．未燃損失については
両者で有意な差が無かった．圧縮比を 11.7 から 14.1 へ高めることでオットーサイクルの理
論熱効率は 2.9ポイント向上する．しかしながら低負荷 HCCI運転条件では，圧縮比増加に
よる熱効率向上は 1.7ポイントと小さく，ポンプ損失や冷却損失が低減することで最終的に
高い熱効率の向上が得られた． 
 
 
Figure 4.8 Heat balance analysis of factors contributing to improve thermal efficiency (low load) 
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４．５ ブローダウン過給 HCCIエンジンの性能評価 
 
４．５．１ 実験装置及び方法 
 BDSC-HCCI機関の諸元と実験条件を表 4.3に示す。実験には直列 4気筒の排気量 1997cc
のガソリンエンジンを使用した。エンジンの圧縮比は前節の結果を参考に 12.0と 13.7の 2
条件を用いた．エンジン回転数は 1500rpm と 2500rpm の 2 条件とした．冷却水温はすべ
ての条件で 105 °C一定に制御し，燃料はレギュラーガソリンを使用しポート噴射により供
給した。吸入空気は温湿度制御装置により温度 25 °C、湿度 50 %一定に制御した。 
 
Table 4.3 Engine specifications and experimental conditions 
Engine Type Inline 4 cylinders  Engine Speed 1500，2500rpm 
Displacement 1997 cc Coolant Temp. 105 °C 
Bore ☓ Stroke 81 ☓ 96.9 mm Intake Temp. 25 °C 
Connection Rod 152.7 mm Intake Humidity 50 % 
Fuel Supply Port Injection Fuel Gasoline (RON91) 
Injection Pressure 350 kPa (gauge) Oil Viscosity 5W-30 
Compression Ratio 12.0，13.7  
  
４．５．２ ブローダウン過給 HCCIエンジン性能 
 図 4.9 にエンジン回転数 1500rpmにおける BDSC-HCCIエンジンの正味熱効率を示す．
圧縮比が 12.0 と 13.7 の 2 条件の結果を示す．また比較のため圧縮比 12.0でのスロットル
SI 及びノンスロットル SI(付録 C 参照)の燃費性能も併せて示す．まず圧縮比 12.0 の
BDSC-HCCIエンジンの結果について着目すると，スロットル SIに比べ最大で 22%正味熱
効率が向上している．HCCI 高負荷運転限界においては正味熱効率が 17%向上しており，
この時正味熱効率は 36.9%であった．運転負荷範囲は BMEP 70 kPaから BMEP 530 kPa
となった．次に圧縮比 13.7 の結果について着目する。圧縮比を 12.0 から 13.7 へ高めるこ
とでさらに 6%以上正味熱効率が向上している．高負荷限界においてはスロットル SI に対
し24%正味熱効率が向上しており，正味熱効率は38.8%と非常に高い性能を実現している．
運転負荷範囲は BMEP 50 kPaから BMEP 510 kPaとなり，圧縮比 12.0よりも 20 kPa減
少している． 
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Figure 4.9 Brake thermal efficiency of BDSC-HCCI engine (1500rpm) 
 
Figure 4.10 Emissions of BDSC-HCCI engine (1500rpm) 
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次にエンジン回転数 1500rpm における BDSC-HCCI エンジンの排気性能について図
4.10 に示す．CO排出量は圧縮比 12.0と 13.7の両者とも SI 運転に比べ，低負荷を除けば
1/3 程度低減している．圧縮比の違いついては、圧縮比が高い 13.7 の方が低負荷側では少
なく，高負荷側では多い結果となった．HC 排出量は SI 運転にくらべ同程度か僅かに多い
結果となった．圧縮比による排出量の違いは，CO排出量の傾向と同様に圧縮比が高い方が
低負荷側で少なく，高負荷側で僅かに多い結果となった．NOx排出量は圧縮比 12.0と 13.7
の両者とも SI運転に比べ 1/100以下の排出量となった．圧縮比による排出量の違いは有意
な差が無かった． 
 
図 4.11はエンジン回転数 2500 rpmにおけるBDSC-HCCIエンジンの正味熱効率を示し
ている．圧縮比が 12.0と 13.7の 2条件の結果を示す．また比較のため圧縮比 12でのスロ
ットル SI の燃費性能も併せて示す．まず圧縮比 12.0 の BDSC-HCCI エンジンの結果につ
いて着目すると，スロットル SIに比べ最大で 14 %正味熱効率が向上している．HCCI高負
荷運転限界においては正味熱効率が 13 %向上しており，この時正味熱効率は 36.3 %であっ
た．エンジン回転数が 1500rpmから 2500rpmへ速くなると SI運転の熱効率が向上するた
めに，熱効率の改善幅が減少したと考えられる．運転負荷範囲は BMEP 30 kPaから BMEP 
490 kPaとなった．次に圧縮比 13.7の結果について着目する．圧縮比を 12.0から 13.7へ
高めることで 1500rpm と同様にさらに 6%以上正味熱効率が向上した。高負荷限界におい
てはスロットル SIに対し 19 %正味熱効率が向上しており、正味熱効率は 38.2 %と非常に
高い性能を得ることが出来た．運転負荷範囲は BMEP  0kPaから BMEP 480 kPaとなっ
た． 
 
 
Figure 4.11 Brake thermal efficiency of BDSC-HCCI engine (2500rpm) 
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エンジン回転数 2500rpmにおける BDSC-HCCIエンジンの排気性能について図 4.12 に
示す．CO排出量は 1500rpmと同様に圧縮比 12.0と 13.7の両者とも SI運転に比べ，低負
荷を除けば 1/3 程度低減している．圧縮比の違いついては、圧縮が高い 13.7 の方が低負荷
側では少なく，高負荷側では多い結果となった．HC 排出量は SI 運転にくらべ同程度であ
った．回転数が 1500rpmから 2500rpmへ速くなったことで HCCI運転における HC排出
量が少なくなった．圧縮比による排出量の違いは，CO排出量の傾向と同様に圧縮比が高い
方が低負荷側で少なく，高負荷側で僅かに多い結果となった．NOx排出量は圧縮比 12.0と
13.7 の両者とも SI 運転に比べ 1/100 以下の排出量となった．圧縮比が低い 12.0 の方が排
出量は多い結果となった． 
以上より，図 4.13にブローダウン過給システムを搭載した実機性能の HCCI運転負荷を
示す．結果より高い熱効率の HCCI運転を広い範囲で実現できることを示した．2，3章で
検討した EGRガイドの形状やピストン形状，排気マニホールド形状を改善することによっ
て，BDSC-HCCI エンジンの性能が向上していることから，これら形状の検討を更に加え
ることでより性能を高めることが出来ると予測される．また吸排気のバルブタイミングに
ついても改良の余地があると考えられる．バルブタイミングの最適化によっても
BDSC-HCCIエンジンの性能を向上出来ると考えられるため，今後の課題とする． 
 
 
Figure 4.12 Emissions of BDSC-HCCI engine (2500rpm) 
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Figure 4.13 Operational are of the BDSC-HCCI engine  
compared with the conventional HCCI and the JC08 mode 
 
 
４．６ まとめ 
 
ブローダウン過給システムを用いたガソリン HCCI エンジンの運転負荷範囲及びエンジ
ン性能に与える圧縮比の影響を調べた結果，以下の知見を得た． 
(1) 圧縮比の違いが高負荷 HCCI 運転時における圧力上昇率に与える影響を調べた．同一
投入燃料量での比較より，高圧縮比化により自着火に必要な既燃ガス量が減少し，EGR
率が低減され G/F が小さくなる．そのため圧力上昇率は上死点容積の減少と，G/F の
減少によって増加する．同一 G/F で比較すると，高圧縮比化に伴う圧力上昇率の増加
幅が小さくなった．圧縮比の違いによって上死点容積が減少する効果に比べ G/F が減
少する効果の方が，圧力上昇率に与える影響が大きい． 
(2) 高圧縮比化によるブローダウン圧力波の縮小に伴い，再導入既燃ガス量が減少するが，
同時に着火に必要な既燃ガス量も大きく減少する．このため，圧縮比を高めることで
HCCI燃焼を成立させるために必要な平均排気圧力を下げることができ，ポンプ損失を
低減することができる． 
(3) 圧縮比を 11.7から 14.1へ高めることにより，圧縮比増加による熱効率向上代は理論効
率の向上代を下回るが，ポンプ損失と冷却損失の低減により，図示熱効率は大幅に向
上した． 
 
ブローダウン過給システムを搭載した HCCI エンジンの基本性能について実験的に調査
した．実験では圧縮比を 12.0及び 13.7と変化させた．結果を以下にまとめる． 
(1) エンジン回転数 1500rpm，圧縮比 12.0の条件では，スロットル SIに比べ最大で 22%
正味熱効率が向上した．HCCI 高負荷運転限界においては正味熱効率が 17%向上し，
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この時正味熱効率は 36.9%であった．運転負荷範囲は BMEP 70 kPaから BMEP 530 
kPaとなった．圧縮比13.7では圧縮比12.0に比べ更に6%以上正味熱効率が向上した．
高負荷限界においてはスロットル SI に対し 24%正味熱効率が向上し，正味熱効率は
38.8%となった．運転負荷範囲は BMEP 50 kPaから BMEP 510 kPaとなった． 
(2) エンジン回転数 2500rpm，圧縮比 12.0の条件では，スロットル SIに比べ最大で 14 %
正味熱効率が向上した．HCCI高負荷運転限界においては正味熱効率が 13 %向上し，
この時正味熱効率は 36.3 %であった．運転負荷範囲は BMEP 30 kPaから BMEP 490 
kPaとなった．圧縮比13.7では圧縮比12.0に比べ更に6%以上正味熱効率が向上した．
高負荷限界においてはスロットル SI に対し 19 %正味熱効率が向上し，正味熱効率は
38.2 %となった．運転負荷範囲は BMEP 0kPaから BMEP 480 kPaとなった． 
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第 5章 外部過給を用いたブローダウン過給 HCCIエンジンの性能 
 
 
５．１ はじめに 
 
高い圧力上昇率によって制限される高負荷 HCCI 運転限界を拡大する手法として過給が
有効である(1)-(5)．混合気量が増加することで混合気の熱容量が増え，燃焼による温度と圧力
の上昇が低減するため，より高い負荷での運転が可能となる．過給による吸入空気量増分
に対して燃料を多く投入出来る． 
本章の目的は，高負荷 HCCI運転限界の拡大に有効な手法の一つである過給を BDSCシ
ステムに適応し，過給 BDSCエンジンの有効性や性能評価，課題抽出をすることである． 
 
 
５．２ 実験装置及び条件 
 
 実験に用いたエンジンの主な諸元と実験条件を表 5.1 に示す．また計測システムを図 5.1
に示す．エンジンの圧縮比は 12.0 である．燃料は市販のレギュラーガソリン(RON90)を使
用した．燃料の噴射圧力波全ての条件で 350 kPa(ゲージ圧)とした． 本実験では外部のイン
ダクションモータによって駆動した機械式スーパーチャージャによって過給圧力を変化さ
せた．吸気圧力は駆動するインダクションモータの回転数を調節することで制御できる．
吸気温度は水冷式のインタークーラによって制御した．エンジン上流に設けた三方弁の流
量比率を調整することで任意の吸気温度に制御できる．周囲の空気の温度と相対湿度はそ
れぞれ 25 °C 及び 50 %一定とした．排気管内の平均圧力は排気スロットルバルブによって
制御した． 
 実験では 4気筒で HCCI運転し，4気筒全ての筒内圧力をピエゾ式筒内圧力変換器(Kistler 
6052c，6117b)によって計測した．各気筒の CA50及び gross IMEP をモニタし，各気筒の燃
焼位相及び負荷を各気筒の燃料量を調整することでバランスさせた．ピエゾレジスティブ
絶対圧力変換器(Kistler 4005A)を吸排気マニホールドに取り付け，吸排気の圧力脈動を測定
した．排気エミッションは，CO，CO2，THC，NOx 及び O2 の濃度を排気分析器(HORIBA 
MEXA-7100FX)により計測した． 
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Table 5.1 Engine specifications and test conditions 
Engine type Inline 4 cylinders 
Bore × Stroke 86 mm × 86 mm 
Compression ratio 12.0 
Supercharger Lysholm compressor 
Fuel Gasoline (RON91) 
Fuel supply Port injection 
Engine speed 1500 rpm 
Coolant water temperature 
(Twater) 
105 °C 
Intake pressure (abs.) 100 – 200 kPa 
Intake air temperature 32 -105 °C ±1 
 
 
Figure 5.1 Measurement setup for boosted operation 
 
 
５．３ 過給による高負荷限界拡大 
 
 本章では，HCCI運転成立条件を以下のように定義した． 
・Ringing Intensity (RI) ≤ 2 MW/m2  or  dP/d max ≤ 400 kPa/deg.CA 
・Peak Cylinder pressure (PCP) ≤ 9 MPa 
・COV of IMEP ≤ 5% 
・ISNOx ≤ 0.1 g/kWh 
 高負荷 HCCI運転時のエンジンノッキング騒音を制限するために，これまで最大圧力上昇
率に加え Ringing Intensity(RI)(6)を追加した．RIの 2 MPaは自然吸気条件，エンジン回転数
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1500 rpmの HCCI運転時における最大圧力上昇率 400 kPa/deg.CA と一致する値である．ま
たエンジンのコンロッド座屈応力より筒内最大圧力を 9 MPa以下と規定した． 
 図 5.2 は吸気圧力及び吸気温度が高負荷運転限界に与える影響について示している．横軸
は吸気絶対圧力を示し，縦軸は IMEPgross を示している．吸気圧力の増加に伴い高負荷限
界はほぼ線形に増加している．吸気圧力 200 kPa，吸気温度 32 °C の条件において，高負荷
限界は 935 kPaに達している．また，吸気温度の上昇に伴い高負荷限界は減少している．HCCI
高負荷限界は筒内の混合気質量に強く依存している． 
 
 
Figure 5.2 Maximum gross IMEP for various intake pressure and temperature 
 
 図 5.3 は，吸気温度 32 °C 一定で吸気圧力変化させた時の，各吸気圧力における高負荷限
界時の筒内圧力及び筒内平均温度履歴を示している．上死点付近の筒内圧力は吸気圧力の
増加に伴い増加しているが，一方で筒内平均温度は低下している．図 5.4に各高負荷条件に
おける最大圧力上昇率，CA50，PCP，EGR 率，A/F 及び G/F を示している．図 5.4 におけ
る A/F及び G/Fの図のみ，吸気温度が 32 °Cと 70 °C の二条件の結果を示している．また吸
気圧力 180 kPaを境にエンジンノッキング騒音限界の基準を変更している．吸気圧力 180 kPa
以下の条件では最大圧力上昇率を 400 kPa/deg.以下とし，それ以上の吸気圧力条件では RI
が 2 MW/m2以下とした．高負荷 HCCI運転時には，過度な圧力上昇率を避けるために CA50
を可能な限り遅角している．しかし過度な燃焼位相の遅角は燃焼の変動及び失火を招く．
遅角可能な CA50 は吸気圧や吸気温度にほとんど影響を受けていないことがわかる．吸気圧
力 200 kPa，吸気温度 32°C の条件では，PCP がおおよそ制限の 9 MPa に達している．高負
荷限界は吸気圧力 200 kPa まではほぼ線形に拡大しているが，更に高負荷限界を拡大するた
めには PCP を低減する手法が必要となる．吸気圧力及び吸気温度が高まるにつれて，適切
な自己着火時期を得るのに必要な EGR 量が減少しているために EGR 率が減少している．
A/Fと G/Fに着目すると，吸気圧力が高まるにつれて A/Fと G/F両者の差が減少し，吸気圧
力 200 kPaにおいて吸気温度が 70 °C 以上の条件では両者がほぼ同じ値となっている．吸気
圧力及び吸気温度の増加に伴い，自己着火に必要な EGR 率が減少する一方で，過度な圧力
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上昇率を低減するために高い希釈率が必要となり，結果として A/F 及び G/F の差が減少す
る．従って，吸気圧力 200 kPa以上，吸気温度 70 °C よりも高い条件では，新気混合気の圧
縮のみで HCCI燃焼に至ることをしめしている． 
 
 
Figure 5.3 In-cylinder pressure and bulk temperature for the maximum gross IMEP points 
 in Fig. 7.2, (32 °C in Tin) 
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Figure 5.4 dP/dmax, CA50, RI, PCP, EGR rate, A/F and G/F for the maximum gross IMEP points 
in Fig.7.2 
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５．４ 外部過給 BDSC-HCCIエンジンの性能 
 
 図 5.5に自然吸気と過給の BDSC-HCCIエンジンの正味熱効率を示す．比較のために，同
エンジンでの従来 SI 運転の結果も併せて示す．またそれぞれの運転における吸気圧力を縦
軸(右側)に示す．図中の過給 HCCI運転において機械式過給器の駆動に必要な仕事は含んで
いない．しかしながら，ターボチャージャ使用を想定して排気管圧力を吸気圧力よりも高
くなるように設定した．ポンプ損失が 40 kPaとなるように排気圧力を設定した．ポンプ損
失 40 kPa は，自然吸気 HCCI 運転条件における高負荷限界時のポンプ損失と同じである．
ターボチャージャで吸気圧力 200 kPa を実現することができれば，BDSC-HCCIエンジンの
高負荷限界は自然吸気 SIエンジンの全負荷に相当することがわかる．さらに，BDSC-HCCI
エンジンの正味熱効率は，従来 SI運転に比べ 12 %以上向上している． 
 
 
Figure 5.5 BSFC and intake pressure of boosted HCCI operation  
compared with the NA-HCCI and the SI 
 
 実際にターボチャージャを用いた BDSC-HCCIエンジンの可能性を評価するために，各過
給条件におけるターボチャージャの総合効率を見積もった．見積には実測した吸排気温度
や作動ガス流量を用いた．吸気圧力 200 kPaでの HCCI運転を実現するために必要なターボ
チャージャの総合効率は 53%である．この時のコンプレッサの断熱効率は 70%，タービン
効率は 75 %とした．吸気圧力 160 kPaの条件に関しては，ターボチャージャの総合効率は
43 %であり，この時のコンプレッサの断熱効率は 70 %，タービン効率は 62 %である．吸気
圧力 200 kPaでのターボチャージャの総合効率 53 %を実現するのは難しいと考えられる．
しかしながら，吸気圧力 180 kPa以下，すなわち BMEP700kPaまでの負荷は十分に実現可能
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であると考えられる．今後の課題として，ターボチャージャの適切な容量を見積もること
が必要である． 
 
Figure 5.6 BSCO, BSHC, BSNOx, Tex and PMEP of boosted HCCI operation  
compared with the NA-HCCI and the SI 
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 図 5.6は図 5.5で示したプロットの触媒前の CO排出量，THC 排出量，NOx 排出量及び排
気温度とポンプ損失を示している．CO排出量は負荷の増加に伴い増加している．BMEP 700 
kPa以上では CO 排出用の増加傾向が減少している．NA-HCCI及び boosted HCCIの CO 排
出量は，NA-SI 運転の排出量に比べ少ない．booted HCCI の THC 排出量は NA-HCCI 及び
NA-SIに比べ多い．これは過給実験に用いたバルブリフトタイミングが最適でなかったため
に，EGR 再導入時に再開した排気バルブから新気混合気が吹き抜けてしまったためと考え
られる．NOx排出量は HCCI運転の全ての条件で，NA-SIに比べ 1/100以下であった．boosted 
HCCI の NOx 排出量は負荷の増加に伴い減少している．吸気圧力の増加に伴って G/F が増
加しており，この結果として燃焼最高温度が低くなり排出量が大きく低減したと考えられ
る．排気温度は NA-HCCIと boosted HCCI両者とも 300 °C から 400 °C の間と非常に低い．
本実験では，従来 SI エンジンを使い，エンジン強度の限界まで実験を行った．その結果，
HCCI運転の利点である高熱効率を維持したまま HCCI高負荷限界を大きく拡大できた．今
後の課題として，広いエンジン負荷及び回転数に渡って高い過給効率を得られる過給シス
テムを考案することであると考える． 
 
 
５．５ 高過給条件が HCCI 燃焼に与える影響 
 
 前節の図 5.4で示したように，吸気圧力 200 kPaの条件において A/Fと G/Fの差が非常に
小さくなることが分かった．吸気圧力の増加に伴い EGR 率が減少しており，BDSC システ
ム及び EGR ガスによる筒内の温度成層化の効果が減少していくと推測される．本節では，
過給運転時における BDSC システム及び温度成層化の効果について詳しく調査する．BDSC
システムの効果を調査するために，表 5.2に示す 2条件の比較を行った．Case 1 は BDSCシ
ステムによる EGR再導入を行わずに HCCI運転している条件と，Case 2は BDSC システム
を用いて僅かに EGR を導入している場合を示している．両者は吸気圧力，G/F，CA50が同
程度の条件である．BDSCシステムによる HCCI運転である Case 2の G/F及び CA50が Case 
1 と同じになるように，吸気温度と投入燃料量を調整した．Case 2 の最大圧力上昇率は Case 
1 に比べ 23 %低減し，RIも 6.5から 3.0へ大きく低減している．また，Case 2の PCP は Case 
1 よりも低く抑えられている． 
 図 5.7は吸気温度が最大圧力上昇率，EGR率，PCP，筒内最高温度 Tmax，CO 及び HCの
排出量に与える影響について示している．表 5.2の 2条件は図中に示した Case 1，Case 2と
同じである．最大圧力上昇率は吸気温度 70 °C から 90 °C の間では変化が無いが，それより
低い条件では吸気温度の低下に伴いさらに減少している．吸気温度の低下に伴う筒内温度
を補うために EGR率は増加している．吸気温度の低下に伴い，CO 濃度は増加し THC濃度
は減少している． 
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Table 5.2 Comparison for without BDSC and with BDSC HCCI operation 
 Case 1 
(w/o BDSC) 
Case 2 
(w/ BDSC) 
Intake temperature [°C] 107 90 
Intake pressure [kPa] 204 201 
G/F - 44.7 44.5 
CA50 [deg.ATDC] 10.0 10.2 
Exhaust pressure [kPa] 200 192 
Fuel amount [mg/cycle] 21.1 21.7 
dP/d max [kPa/deg.] 867 665 
RI [MW/m
2
] 6.5 3.0 
Net IMEP [kPa] 767 778 
EGR rate [%] 4.6 9.3 
PCP [MPa] 8.31 8.16 
 
Figure 5.7 Effect of intake temperature on dP/dmax, EGR rate, PCP, Tmax, CO and THC  
(at 200 kPa in Pin) 
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 図 5.8は図 5.7中に示した 3条件(Case 1, Case 2, Case3)の熱発生率の比較を示している．
全ての熱発生率は 4 番気筒の指圧から計算しており，それぞれ投入燃料量によって正規化
している．まず Case 1と Case 2 を比較すると，BDSCシステムを用いた Case 2 の方が，熱
発生率最大値が低減して燃焼期間が長期化しており，燃焼が緩慢化していることがわかる．
高過給によって必要な EGR 率は低減しているものの，BDSC システムによって形成された
温度成層化による利点が確認された．Case 3では上死点前 -15 deg.ATDCから-5 deg.ATDC
の期間で僅かな熱発生が確認された． 
 図 5.9に 3条件における筒内平均温度及び計測圧力を示す．EGR の再導入によって，Case 
2 と Case 3の筒内圧力は Case 1よりも高くなっている．3条件での筒内圧力の差は，再導入
される EGR ガスの量に起因しており，EGR量が一番多い Case 3 の筒内圧力が 3条件の中で
最も高い結果となっている．再導入される EGR ガスの量は排気管内の平均圧力を変化させ
ることで調整している．燃焼開始前の筒内温度を比べると，Case3が他の 2条件に比べ低い
が，主燃焼前の僅かな熱発生によって筒内温度が上昇している．以上で示した結果より，
同一過給圧力においても，BDSC を用いた HCCI運転は BDSC システムを用いない HCCI運
転に比べて，高負荷限界を拡大することができる． 
 
Figure 5.8 The normalized HRR of the three different intake temperature (32 °C, 90 °C, 105 °C in 
Tin), (a) shows the full HRR plots, and (b) shows the extended view 
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Figure 5.9 In-cylinder bulk temperature and in-cylinder pressures of the three different intake 
temperature, (32 °C, 90 °C, 105 °C in Tin) 
 
 
５．６ まとめ 
 
 BDSC-HCCI 機関に外部過給機を適用し，過給圧力が運転負荷限界拡大効果及び，HCCI
燃焼特性に与える影響について調査した結果，以下の知見を得た． 
(1) 吸気圧力の増加に伴い，高負荷限界はほぼ線形に拡大した．吸気圧力 200 kPa，吸気温
度 32 °C の条件において高負荷限界が gross IMPE 935 kPa に達した．高負荷限界は筒内
の混合気質量に大きく依存する．さらに高い負荷での HCCI 運転の実現を目指した場
合，筒内最大圧力によって制限される． 
(2) 過給 BDSC-HCCI エンジンの高負荷限界は従来の自然吸気 SI エンジンの全負荷に匹敵
する．また同一負荷で比較した場合には正味熱効率は 12 %以上向上し，正味熱効率は
最大 38.1 %に達した． 
(3) 吸気圧力 200 kPaで吸気温度が 70 °C よりも高い過給条件では，A/Fと G/Fが同程度と
なり，高温のEGRガスを導入することなく新気混合気の圧縮のみでHCCI燃焼に至る． 
(4) 高過給条件下において BDSCシステムの使用有無で HCCI燃焼を比較した結果，BDSC
システムを用いた HCCI 燃焼の方が，使わなかった場合に比べて圧力上昇率が大きく
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低減し燃焼が緩慢化している．同一吸気圧力条件においても，BDSC システムの方が
高負荷限界を高めることができる． 
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第 6章 結論 
 
 
 ディーゼルエンジンに匹敵する高い燃費性能と NOx, PM 排出量の大幅な削減の両立が可
能である HCCI燃焼を用いたエンジンの実用化に対する期待は高い．HCCI燃焼を用い実用
エンジンとして成立させるには，高熱効率を維持したまま広い運転範囲で HCCI運転を実現
することが最も重要であると考えられる．特に高負荷運転領域はノッキング燃焼と NOx 排
出量の増大によって制約され，従来技術では常用的に使用される上限負荷の半分以下とな
り，自動車の走行燃料消費率の改善効果は限られていた．そこで HCCI運転を実現する手段
として，排気のブローダウン圧力を利用して大量の内部 EGR による過給を過給機無しで実
現する排気ブローダウン過給システムを提案し，実用化に際する課題の解決に取り組んだ．
また本論文ではこのシステムに併せ，筒内混合気の温度及び燃料濃度の成層化を実現して，
HCCIエンジン性能に与える影響についても調査を行った．本研究を通し，得られた知見を
以下にまとめる． 
 
(1) 筒内混合気の温度及び燃料濃度分布の成層化が HCCI運転性能に与える影響 
 ガソリンHCCIエンジンの実用化に向けた課題の一つであるHCCI運転範囲の拡大を目標
に，筒内混合気の温度及び燃料濃度分布の成層化が HCCI運転負荷範囲や燃焼特性に与える
影響について，計算と実験の両方から調査した． 
 はじめに，HCCI運転を実現するための独自のシステムである排気ブローダウン過給シス
テムによる HCCI 運転性能について調査した．C500 カムを使用して高負荷 HCCI 限界を
計測した結果，IMEP=523kPa での HCCI 運転を実現し，これまで NVO による HCCI 運
転では実現出来なかった高負荷運転を実現することが出来た． 
 次に，HCCI高負荷限界を拡大するために筒内の温度成層化促進について着目した．筒内
温度成層化を実現するために，高温の再導入 EGRガスの流入方向を制御し筒内に偏在化さ
せる EGRガイドとガイドピストンを考案し，その効果について実機エンジンを用いて調査
している．この EGRガイドによる筒内温度成層化により，高負荷 HCCI運転時の圧力上昇
率を低減し運転負荷限界が拡大することを示している．高負荷 HCCI 運転限界が 580kPa
まで拡大した． 
 更なる HCCI運転負荷範囲の拡大を目的に，ブローダウン過給 HCCIエンジンに筒内直接
噴射を搭載し，投入燃料の一部を筒内直噴化することによって，圧力上昇率低減，燃焼安
定性の向上を試みた．燃料濃度分布が HCCI運転に与える影響について，計算と実験の両面
から考察した．燃料濃度分布が HCCI 運転に与える影響について調査するため，筒内直接
噴射時期，全燃料投入量に対する直接噴射割合を変化させた．高負荷HCCI運転において，
直接噴射を排気行程に行うことで，高負荷限界が低下することなく，既燃ガス割合に対す
るロバスト性を向上することができた．低負荷 HCCI 運転では，燃焼安定性の向上を目的
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に高温ガス中に局所的な燃料高濃度領域を形成した場合，低直噴割合で僅かな燃焼安定性
の向上が確認された．直噴の割合を増した場合，直噴燃料の吸熱量が増加し筒内温度が低
下する結果燃焼安定性が悪化し，NOx排出量も急増する結果となった． 
 
(2) 圧縮比がブローダウン過給 HCCIエンジンに与える影響 
 低負荷から高負荷まで広い運転範囲で，高効率を維持したまま HCCI運転を実現すること
を目的に，圧縮比の違いが HCCI運転負荷範囲，熱効率及び HCCI燃焼特性に与える影響に
ついて調査している．圧縮比は 11.7 と 14.1 の 2種類を用いて，圧縮比が高負荷 HCCI運転
時おける圧力上昇率及び高負荷限界，HCCIエンジン性能に与える影響について実験的に調
べている．圧縮比を 11.7 から 14.1 へ高圧縮比化することにより，排気性能や運転可能範囲
を損なうことなく，熱効率を向上することができたことを示している． 
 以上の結果を踏まえ，ブローダウン過給システムを搭載した多気筒エンジンを用いて，
ブローダウン過給 HCCIエンジンの熱効率及び負荷範囲を定量的に明らかにしている．エン
ジン回転数 1500rpm，圧縮比 12の条件では，スロットル SIに比べ最大で 22%正味熱効率
が向上した．HCCI 高負荷運転限界においては正味熱効率が 17%向上し，この時正味熱効
率は 36.9%であった．運転負荷範囲は BMEP 70 kPaから BMEP 530 kPaとなった．圧縮
比 14では圧縮比 12に比べ更に 6%以上正味熱効率が向上した．高負荷限界においてはスロ
ットル SIに対し 24%正味熱効率が向上し，正味熱効率は 38.8%となった．運転負荷範囲は
BMEP 50 kPaから BMEP 510 kPaとなった． 
 
(3) 外部過給を用いたブローダウン過給 HCCIエンジンの性能 
 外部過給による高負荷 HCCI 運転限界拡大効果を実験的に調査した．吸気圧力の増加に
伴い，高負荷限界はほぼ線形に拡大した．吸気圧力 200 kPa，吸気温度 32 °C の条件におい
て高負荷限界が gross IMPE 935 kPaに達した．高負荷限界は筒内の混合気質量に大きく依存
する．さらに高い負荷での HCCI運転の実現を目指した場合，筒内最大圧力によって制限さ
れた．過給 BDSC-HCCIエンジンの高負荷限界は BMEP 840 kPa に達し，従来の自然吸気 SI
エンジンの全負荷に匹敵する．また同一負荷で比較した場合には正味熱効率は従来 SI 運転
に対し 12 %以上向上し，正味熱効率は最大 38.1 %に達した． 
 
 本研究によりブローダウン過給システムを用いた HCCI エンジンの性能が明らかになり，
実用化の可能性や課題を明確にすることができた． 
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Nomenclature 
 
ATDC After Top Dead Center 
BDSC BlowDown SuperCharge 
A/F Air-Fuel mass ratio 
BMEP Brake Mean Effective Pressure 
BSCO Brake Specific Carbon 
Monoxide 
BSHC Brake Specific Hydro Carbon 
BSNOx Brake Specific Nitrogen Oxide 
CA Crank Angle 
CA50 Crank Angle 50% burned 
COV of 
IMEP 
Coefficient of Variation of IMEP 
DI Direct Injection 
dP/d In-cylinder pressure rise rate 
EGR Exhaust Gas Recirculation 
EVC Exhaust Valve Close 
EVO Exhaust Valve Open 
F Fuel mass 
G Total gas amount 
HCCI Homogeneous Charge 
Compression Ignition 
HRR Heat Release Rate 
grossIMEP Indicated Mean Effective 
Pressure, gross 
netIMEP Indicated Mean Effective 
Pressure, net 
ISNOx Indicated specific Nitrogen 
Oxide 
IVC Intake Valve Close 
IVO Intake Valve Open 
K Kelvin 
NA Naturally Aspirated 
PCP Peak Cylinder Pressure 
Pex Exhaust pressure 
Pin Intake pressure 
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RON Research Octane Number 
RI Ringing Intensity 
SI Spark Ignition 
TDC Top Dead Center 
Tin Intake temperature 
VCR Variable Compression Ratio 
VGT Variable Geometry Turbine 
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１．Cooled EGR導入の狙い 
 
 本論文において，HCCI運転高負荷限界を制限する燃焼時の圧力上昇率低減に，混合気の
温度や燃料濃度分布の成層化が効果的であることを示してきた．BDSC システムによって
筒内に形成された温度分布場に外部の Cooled EGR を導入して吸気の酸素濃度を低下させ
ることで，熱発生率が緩慢化し圧力上昇率が低減できることが考えられる． 
 外部 Cooled EGRの導入が BDSCシステムを用いた HCCI運転に与える影響を調査する
ため，図 A-1に示すように新気の一部を EGR ガスに置き換えて化学反応計算を行った．こ
こで外部の Cooled EGR率 Rcを式(1)のように定義する．式(1)中の Gaは筒内に占める新気の
質量で，Ge,cは筒内に占める外部 EGR の質量を示す．Ge,hは筒内に占める高温 EGR ガスの
質量を示している．この Cooled EGR 割合 Rcが HCCI燃焼時に圧力上昇率に与える影響につ
いて化学反応計算により調べた．計算では作動ガス総質量を一定として，Rc を 0%(f=0.47)
から 0%(f=1.0)まで変化させた．計算の詳細は既報(1)を参照されたい． 
 ', ,ac e c e cR G G G     (1) 
 
Figure A-1 Schematic of the dilution strategy using cooled EGR 
 
図 A-2に吸入空気の一部を EGR ガスに置き換えた場合に，Rcが HCCI燃焼時の圧力上昇
率最大値 dP/dmaxに与える影響を示している．全ての条件で燃焼位相 CA50が上死点となる
ように初期温度と圧力を調整している．Rc 率を高めると燃焼が緩慢になり，dP/dmax が低
下することがわかる．Rc が 0%時の dP/dmaxは 1028 kPa/deg.であるのに対し，Rc が 52.2%
時には 779 kPa/deg.となり，約 24%低減している．BDSC システムでは，筒内の温度分布を
高温 EGR ガスの偏在化により形成するため，温度が高い領域では酸素濃度が相対的に低く，
低温部では酸素濃度が高い不均一な酸素濃度分布となる．ここに Cooled EGR を吸気新規に
混ぜて導入することで，筒内混合気の高温領域(酸素濃度 低)における自己着火反応に与え
る影響は小さいが，一方の低温領域(酸素濃度 高)における自己着火反応に相対的に強く影
響を与える．すなわち，Cooled EGRを導入した場合の反応抑制効果が温度領域によって異
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なるため，各温度領域における熱発生の時期差が拡大することで燃焼が緩慢化し，その結
果 dP/dmaxが大きく低減したと考えられる． 
 
Figure A-2 Effect of cooled EGR on maximum pressure rise rate 
 
 
２．実験措置及び条件 
 
実験に用いたエンジンの主な諸元と実験条件，実験装置概要図を表A-1及び図A-3に示す．
エンジン回転数は全ての実験において 1500rpm とした．実験燃料は市販のレギュラーガソ
リン(91 RON)を使用した．外部 EGR は EGRクーラによって 40 °Cから 120 °C の範囲で任
意温度に調整し，またバルブ開度によって EGR流量を制御した．エンジンの吸気温度は水
冷式インタークーラを使用し，インタークーラ上流に設けた三方弁の分配比率によって調
整した．外部 Cooled EGR率は，エンジンの吸気及び排気中の CO2濃度を計測することで求
めた．本研究を通して用いる Cooled EGR 率 Rcは，前節で示した式(1)によって定義する． 
 
Table A-1 Engine specification and Experimental conditions 
Engine type Inline-4 cylinder 
Bore×Stroke 86mm×86mm 
Displacement 1998 cm
3
 
Compression ratio 12.0 
Engine speed 1500rpm 
Fuel Gasoline (RON91) 
Fuel injection Port injection 
Coolant water temperature 105 °C 
External Cooled EGR rate 0 - 40% 
Temperature of Cooled 
EGR 
40 – 120 °C 
Intake Temperature 32 - 70 °C 
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Figure A-3 Measurements set up for external cooled EGR experiments 
 
 
３．Cooled EGRが圧力上昇率に与える影響 
 
図 A-4 に Cooled EGR が HCCI燃焼の圧力上昇率に与える影響を示す．図 A-4では燃料投
入量を 15.7 mg/cycle，Cooled EGRガス温度を 80 °C 一定とし，Cooled EGR割合 Rcを 0 %か
ら 40 %まで変化させた．また排気スロットルによって平均排気圧力を変化させることで，
高温 EGR量 Ge,hを増減させて，燃焼位相を変化させた．平均排気圧力を高めると，高温 EGR
ガスの再導入量 Ge,hが増加して混合気温度が高まるため，燃焼位相が早期化する．反対に平
均排気圧力を低下させると，高温 EGR ガスの再導入量 Ge,hが減少し，燃焼位相が遅角化す
る．HCCI運転において燃焼による圧力上昇率は，燃焼位相に強く依存することから，同一
燃焼位相(CA50)のもとで評価する必要がある．図より，Rc を高めるに伴い，CA50 一定の
もとで圧力上昇率を低減できていることがわかる．Rc = 40 %の圧力上昇率は，Cooled EGR
を導入しない場合に比べ 20 %程度低下している． 
 
 
Figure A-4 Effect of cooled EGR ratio on maximum pressure rise rate 
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図 A-5は CA50が 9 deg.ATDC一定とした時に，Rcを変化させた場合の見かけの熱発生率
比較を示している．Rc が増えるに従い熱発生率の最大値が減少し，また燃焼期間が長期化
しており，HCCI燃焼が緩慢化していることがわかる． 
 
 
Figure A-5 Effect of cooled EGR ratio on heat release rate 
 
 
４．Cooled EGR温度の影響 
 
Cooled EGRを吸気に導入することで HCCI燃焼の圧力上昇率が低減した要因として，筒内
の温度領域によって Cooled EGR の効果が異なることで熱発生が緩慢化したことに加えて，
筒内の総作動ガス量や比熱比の変化による影響が含まれていると考えられる．図 A-6 は，
Cooled EGR の温度を 40 °C，80 °C，120 °C と変化させた時の，Rcが圧力上昇率と図示平均
有効圧(IMEPnet)，G/F(G：筒内の作動ガス総質量，F：燃料質量)に与える影響について示し
ている．燃焼時期が圧力上昇率や熱効率に与える影響を排除するために，全てのプロット
は CA50= 8 deg.ATDCにおける結果を示している．図より Rcが高いほど，または Cooled EGR
温度が低いほど圧力上昇率の低減効果が大きいことがわかる．また IMEPnetに着目すると，
Rcの増加に伴い IMEPnet が減少している．この原因としては，サイクル中のポンプ損失の
増加と，比熱比の低下が考えられる．ポンプ損失は，Cooled EGR導入に伴い自己着火に必
要となる混合気温度が上昇するため，平均排気圧力を高めて高温 EGR ガス量 Ge,hを増加さ
せたことに起因する．Rcが 30 %と 40%の間で圧力上昇率の低減率が大きくなっているが，
同時に IMEPnetも大きく減少している．A/Fがおおよそ量論混合比となる Rc が 40 %以上の
条件では，燃焼変動が急激に増大した．A/Fが量論混合比付近の条件において発生する燃焼
変動の増大の原因について調査は今後の課題とする．G/Fに着目すると，Cooled EGR温度
が 80 °C の条件においては，Rcによらず G/Fが同一であることから，G/Fによる圧力上昇率
への影響を排除した場合の結果であるといえる．Cooled EGR 温度が 120 °C の条件では，
Cooled EGR の導入により吸気の温度が上昇することで充填効率が低下したため，G/F が小
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さくなっている．Cooled EGR温度が 40 °C の条件では，Rcの増加に伴い G/F も増加してい
る．これは Rcの増加により酸素濃度が低下することで化学反応速度が低下し，同じ燃焼時
期を実現するために要求される混合気温度が高くなるため，平均排気圧力を高めて高温
EGR量 Ge,hを増加させたことによる結果である． 
  
 
Figure A-6 Effect of temperature of cooled EGR on dP/dmax, IMEPnet, G/F and 
PMEP 
 
 
Figure A-7 Effect of cooled EGR ratio on In-cylinder bulk gas temperature at 20 deg.BTDC 
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以上より，Cooled EGR 導入による圧力上昇率の低減効果は，筒内の温度領域によって
Cooled EGRの効果が異なることによる熱発生の緩慢化による影響であると考えられる．図
A-7は，図 A-6に示したプロットにおける上死点前 20 deg.の筒内混合気の平均温度を示し
ている．Cooled EGRの温度によらず，Rcが 10 %増加するに伴い，混合気温度は 10 K以下
の増加率であった．これは，自己着火が最初に起こる高温領域で，Cooled EGRの影響が相
対的に小さいことが要因として考えられる． 
 
 
５．高負荷限界に与える影響 
 
図 A-8に Cooled EGR による高負荷 HCCI運転限界の拡大効果について示す．図 A-8にお
ける Rcは，IMEPnetの減少幅と圧力上昇率の低減効果のバランスがとれている Rc =30 %を
選んだ．図より，Cooled EGR導入によって，高負荷 HCCI運転限界が 30 kPa 拡大している
ことがわかる．また燃料消費率は同一負荷で比較した場合には約 2%程度増加しているが，
高負荷限界同士で比較した場合には同程度となった．排出ガス特性について着目すると，
Cooled EGRを導入する事で COと HC，NOx すべての排出量が低減されている．CO 排出量
は Rcに比べ 15%，HC 排出量は 20%，NOx 排出量は 50%低減している． 
 
 
Figure A-8 BSFC, BSCO, BSHC and BSNOx of HCCI operation with cooled EGR 
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Appendix B: 着火安定性向上による HCCI運転負荷領域拡大 
 
 
１．点火アシスト HCCI燃焼の目的 
 
従来エンジンでは，点火(SI)や燃料噴射(Diesel)の時期を制御することで燃焼開始時期を
任意に設定出来る．そこで HCCI エンジンでも同様に，燃焼開始時期を制御する機構の開
発が強く望まれる．HCCI燃焼の着火時期を制御する手法として，点火アシストが有効であ
ると考えられる(1)(2)．点火は混合気に直接熱エネルギーを与えるために，HCCI燃焼開始の
トリガになりえる．また点火によって，局所的に高い温度領域が混合気中に形成されるた
め，燃焼が緩慢化し，圧力上昇率の低減や，燃焼安定性を向上出来る可能性がある． 
そこで本研究では，BDSC-HCCI 機関に点火アシストを適用し，以下の事項について調
査することを目的とする． 
<高負荷HCCI運転> 
・点火アシストが HCCI 燃焼に与える影響について調査する．HCCI 着火時期制御の有効
性や，熱発生，着火安定性に着目し，実機により実験的に検証する． 
・点火アシストがHCCI運転負荷範囲に与える影響について調べる． 
<低負荷HCCI運転> 
・点火アシストによる低負荷 HCCI運転時の着火安定性向上について調べる． 
 
 
２．実験装置及び条件 
 
 実験に用いたエンジンの主な諸元と実験条件を表 5.1に示す．燃料は市販のレギュラーガ
ソリン(RON90)を使用した．本研究では 1 番，4 番の 2 気筒のみを使用して実験を行った．
2 番，3 番機構についてはバルブ駆動を停止してある．実験結果で示す指圧データは 4番気
筒の結果である．また，排気管にスロットルバルブを設置し，スロットル開度によって排
気の平均圧力を制御した．筒内ガス温度については，1 次元吸排気シミュレーション
(GT-Power)を用いて求めた．排気成分の計測に関しては，フーリエ変換赤外分光(FTIR)装置
(HORIBA MEXA-6000FT) と 加 熱 型 水 素 炎 イ オ ン 化 検 出 (HFID) 装 置 (HORIBA 
MEXA-1170HFID)により計測した． 
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Table B-1 Engine specifications and test conditions 
Engine type Inline 4 cylinders 
Bore × Stroke 86mm × 86mm 
Compression ratio 11.7 
Coolant water temperature 
(Twater) 
85 °C 
Engine speed 1500 rpm 
Fuel Gasoline (RON91) 
Fuel supply Port injection 
Plug gap 1mm 
 
 
３．点火アシストが高負荷 HCCI運転に与える影響 
 
３．１ 点火アシストによる HCCI着火時期制御 
図 B-1 に点火時期が HCCI 着火時期に与える影響について示す．図の左側のプロットは
点火無しの結果を示している．図 B-1からわかるように，G/F=46(A/F=29)の場合では点火
を進角しても着火時期に変化は見られないが，G/F=35(A/F=24)の場合では，点火進角に伴
い着火時期が進角している．燃料濃度が濃くなるにつれて，点火による HCCI 着火時期変
化が大きくなっている．点火時期により HCCI 着火時期を制御出来ることから，点火アシ
ストは特定の負荷(燃料濃度)では多気筒 HCCI エンジンにおける気筒間の着火時期ばらつ
きの抑制に対しても効果があると考えられる． 
 
 
Figure B-1 Comparison of the effect of spark timing on CA10 
 
３．２ 点火アシストが圧力上昇率と着火安定性に与える影響 
図 B-2 に，点火時期が高負荷 HCCI 運転時における圧力上昇率と CA10 の変動に及ぼす
影響を示す．ここで CA10 は着火時期を表わす指標として用いる．図 B-2 は投入燃料を一
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定(17.8mg/cycle, IMEP 580kPa)とし，排気管圧力を調整することで CA50=9deg.となる点
を補間した．この時に使用したプラグはピエゾ式圧力変換器と一体型の Kistler 6117B を使
用した．プラグギャップは 1mm である．またバルブタイミングは C500 カムを使用した．
図 B-2 上図の圧力上昇率に示すように，点火時期を進角させるに伴い，圧力上昇率が低減
する．点火時期を 30deg.BTDC とした場合，点火無しに比べ圧力上昇率が 11%低減した．
この原因を調べるために，点火有無での熱発生率の違いに着目した．図B-3に，高負荷HCCI
運転時において，点火を行わない場合と点火を 25deg.BTDC に行った場合の見かけの熱発
生率の比較を示す．両者の CA50 は同じである．図 B-3 からわかるように，点火をした場
合，熱発生初期において熱発生率が僅かに高くなっている．この結果より点火しストを適
用すると熱発生が緩慢化し，圧力上昇率の低減に繋がった． 
 
Figure B-2 Effect of ignition timing on dP/dmax and CA10 
 
Figure B-3 Apparent heat release rate of two cases calculated by  
ensemble-averaged pressure data 
550
570
590
610
630
650
0 5 10 15 20 25 30 35
d
P
/d

m
a
x
  
k
P
a
/d
e
g
.
Ignition timing  deg.BTDC
1
1.2
1.4
1.6
1.8
2
0 5 10 15 20 25 30 35
S
ta
n
d
a
rd
 d
e
v
ia
ti
o
n
 o
f 
C
A
1
0
  σ
 C
A
1
0
d
e
g
.
Ignition timing  deg.BTDC
CA50=9deg.ATDC
w/o spark : 638 kPa/deg.
w/o spark : 1.13
11% decrease
-20
0
20
40
60
80
100
120
-30 -20 -10 0 10 20 30
A
p
p
a
re
n
t h
e
a
t r
e
le
a
s
e
  J
/d
e
g
.
Crank Angle deg.
w/o spark
SparkAssist 25deg.BTDC
w/o spark
IMEP:               588 kPa
dP/d:      663kPa/deg.
CA10:               6.0 deg.
CA50:               8.7 deg.
CA90:             12.0 deg.
Spark Assist 25deg.BTDC
IMEP:               587 kPa
dP/d:      611kPa/deg.
CA10:               5.3 deg.
CA50:               8.7 deg.
CA90:             12.1 deg.
Spark timing
Appendix B: 着火安定性向上による HCCI運転負荷領域拡大 
111 
 
次に，点火が HCCI 燃焼の安定性に与える影響について着目する．図 B-2 下は，着火時
期 CA10 の標準偏差を示している．点火により毎サイクル同じ時期に熱エネルギーを投入
するため，燃焼安定性が向上すると予想出来る．しかし実験結果では点火時期が
20deg.BTDC より進角させた場合，点火を行わない場合よりも CA10 の標準偏差が大きく
なっている．この原因として，過度な点火進角による火炎核形成の変動増大が考えられる． 
 
３．３ 点火アシストが高負荷 HCCI運転範囲に与える影響 
前章では点火アシストに高負荷 HCCI 運転時における圧力上昇率低減の効果があること
が示された．そこで点火アシストが高負荷 HCCI 運転限界に与える影響について調べた．
図 B-4は点火無しと，25deg.BTDC で点火した場合の 2つの条件におけるHCCI運転範囲
を示している．図中の点線で囲まれた範囲が点火無し，影付きの範囲が点火アシストによ
る HCCI 運転成立範囲を示している．運転負荷の下側境界線が，点火アシストを行うこと
で僅かに進角側に移動している．HCCI高負荷運転限界は 3 %拡大し，IMEPent 600 kPa
弱でのHCCI運転が可能となっている．一方，燃焼変動限界線が点火アシストすることで，
進角側へ移動しており，燃焼安定性が低下したことがわかる． 
 
 
Figure B-4 Comparison of HCCI operational area between without spark and with 
spark assisting 
 
図 B-5は，図 B-4の HCCI運転負荷範囲内の，それぞれの負荷における燃費最良点を抽
出し，その条件における燃費(ISFC)とポンプ損失(PMEP)，上死点前 100   における筒内
温度(In-Cylinder Gas Temperature at 100deg.BTDC)，NOxの排出量(ISNOx)，IMEPの
変動率(Cov of IMEP)を示している．通常，HCCI運転可能な混合気条件を用意する為に，
排気圧力を高めて，再導入既燃ガス量を増加させている．点火アシストは，混合気に外部
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から熱エネルギーを加え燃焼を促進することから，点火アシストはポンプ損失低減に対し
ても効果があると考えられる．図 B-5の PMEPより，IMEP 530 kPaより負荷が高い HCCI
運転条件で，PMEP がおおよそ 10%低減されている．このポンプ損失低減の結果，ISFC
が僅かに向上している．すなわち，筒内の混合気温度を低くしても，点火によるエネルギ
ーで HCCI 運転が可能となる．筒内混合気の温度シミュレーション結果によると，点火ア
シストによるエネルギーは混合気温度 10 °C 弱分に相当するといえる．しかし，BDSC シ
ステムでは，ポンプ損失の低減により作動ガス量が減少するために，相対的に G/F が小さ
くなる．点火アシストの効果が表れ始める IMEP=530kPa(本システムでは G/F=36 程度)
より高い負荷(G/F が小さい)で NOx 排出量が急激に増加し始めている．点火アシストによ
って負荷限界が拡大した IMEP 600 kPaでのNOx排出量は 0.34 g/kWhとなった．点火ア
シストの効果が表れる負荷領域( G/F)とNOx排出量が増大するG/Fが重なる結果となった．
今後点火アシスト効果を積極的に利用している場合，NOx排出量低減が重要な課題となる．
また，図 B-5の IMEPの変動率(Cov of IMEP)を比較すると，点火アシストにより燃焼変動
が増大している． 
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Figure B-5 Comparison of performance between conventional HCCI  
and spark assist HCCI operation 
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Appendix C: 自己着火時期の気筒間差低減 
 
 
１．自己着火時期制御の目的 
 
 自動車用パワーソースを想定した場合での性能評価及び課題抽出がなされていない．例
えば他気筒運転時には新気充填効率，EGR 率，圧縮比，温度成層度の違いにより混合気の
温度条件が気筒毎に異なる．HCCI燃焼は混合気温度に強い影響されることから，燃焼特性
や運転性能が各気筒で変化すると考えられる．個々の気筒で温度条件が異なることで，エ
ンジン全体の運転負荷範囲が制限されることから(5),気筒毎の制御の必要性は大きい．また，
HCCI燃焼を実現する手法として，前サイクルの既燃ガスを利用するのが一般的であること
から，HCCIエンジンは従来の火花点火エンジンやディーゼルエンジンに比べ，サイクル変
動抑制が強く要求される．本研究で採用しているブローダウン過給システムは，2気筒間で
ブローダウン過給を行うため，サイクル変動が HCCI 運転のロバスト性に与える影響はさ
らに大きいと考えられ，この制御が必要である． 
そこで本節では以下の事項について調査することを目的とする． 
(1) BDSC システムを実装した 2L 4 気筒エンジンによる HCCI 運転範囲の実験結果を示
し，気筒間の着火時期ばらつきの抑制法について検討する． 
(2) 気筒間ばらつきの有無が高負荷 HCCI運転時に与える影響について明らかにする． 
 
 
２．実験装置と方法 
 
 実験には直列 4 気筒ポート噴射式ガソリンエンジンを用いた．表 C-1 に実験装置の諸元
を示す．供試エンジンの圧縮比についてはそれぞれの気筒について実測した．気筒間差が
生じる原因の一つである圧縮比は，各気筒がほぼ揃うように調整した．また各気筒へ投入
する燃料量は，噴射信号のパルス幅を独立に調整できる． 
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Table C-1 Basic engine specifications and experimental conditions 
Engine type Inline 4 cylinders 
Bore × Stroke 86mm × 86 mm 
Intake air temperature 25 °C 
Intake air humidity 50 % 
Coolant water temperature 85 °C 
Engine speed 1500 rpm 
Fuel Gasoline (RON91) 
Compression ratio  
#1 cylinder 11.97 
#2 cylinder 12.01 
#3 cylinder 12.03 
#4 cylinder 12.03 
 
 
３．多気筒 HCCI運転の課題 
 
 4気筒エンジンにブローダウン過給システムを実装し，高負荷 HCCI運転実験を行った結
果を図 A-1 
に示す．なお実験で使用したカムは最も高負荷を想定した C500 を使用した．実験では燃料
噴射量を一定で排気管内の平均圧力を変化させて，圧力上昇率と IMEP の変動率及び失火点
を求めた． BDSCシステムでは，排気管内の平均圧力を増加すると再導入 EGRガス量が増
加し，筒内の混合気温度が上昇する．燃料噴射量(IMEP)を一定とした場合，排気圧力が高
いほど着火が早期化し，圧力上昇率が増大する．一方，排気圧力を低下すると着火が遅角
化し IMEP の変動率が増大する．つまり図 C-1において dP/dmax 400 kPa/deg.CAとなる排
気圧と Cov of IMEP 5 %となる排気圧力で囲まれた範囲で HCCI運転の成立条件を満たす．
ここで図中の圧力上昇率 400 kPa/deg.CAと Cov of IMEP 5 %の線は 4気筒の平均値である．
また図中の円は，4気筒の圧力上昇率のばらつきを示している．図 C-1より高負荷限界は約
520 kPaであることが分かる．一方，これまでに同システムを使った 2気筒運転試験では高
負荷限界が約 580 kPaであることから，多気筒運転により高負荷 HCCI運転限界が制限され
たことが分かる．この原因を調べるために，各気筒の着火時期に着目した． 
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Figure C-1 Averaged HCCI operational range for 4 cylinders 
 
図 C-2 に高負荷限界付近での全 4 気筒の熱発生率を示す．また，表 A-2 に図 A-2 におけ
る各気筒の圧力上昇率最大値，燃焼質量割合50%時のクランク角度，IMEPの変動率を示す．
図 C-2 及び表 C-2 より，各気筒の CA50 は異なり，一番着火の早い 4 番気筒と一番遅い 3
番気筒の CA50には約 3度差がある．その結果，IMEP の変動率も相対的に大きくなる．こ
の気筒間の着火時期ばらつきにより，圧力上昇率は一番着火時期が早い気筒に，燃焼変動
及び失火限界は一番着火時期が遅い気筒によって決定されるために，多気筒 HCCI運転の成
立負荷範囲は一つの気筒のみに着目した場合に比べて狭くなる．すなわち HCCI燃焼を多気
筒エンジンに適応するにあたっては，着火時期の気筒間差を減ずることが重要である． 
 
 
Figure C-2 Apparent heat release rate of each cylinder calculated by ensemble-averaged pressure 
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Table C-2 Information on the details of Figure 7.11 operation 
Cylinder dP/dq max [kPa/deg.] CA50 [deg.ATDC] COV of IMEP [%] 
#1 359 11.5 1.4 
#2 493 10.4 1.0 
#3 330 12.4 2.0 
#4 423 9.8 1.2 
 
 
４．気筒間の着火時期制御 
 
 多気筒 HCCIエンジンにおける気筒間での着火時期の違いは，気筒毎の混合気温度の相違
によるものと考えられる．この気筒間ばらつきを抑制する為に，本研究では 2 次エア噴射
装置を考案した．この装置の概要を図 C-3 に示す．片方の排気マニホールド中にガスイン
ジェクタによって空気を噴射し，EGR ガス温度を低下させることが出来るため，着火時期
制御が可能であると考えられる． 
 まず二次エア噴射システムを実装したエンジンを用い，図 C-4に 2次エア供給量が CA50
に与える影響について示した．図 C-4より，二次エア噴射量を増加させることで CA50を広
い範囲で遅角化出来ることがわかる． 
次に二次エア噴射による HCCI運転時での着火時期気筒間差抑制を試みた．この実験では
現象を単純化するために 2気筒のみ運転し試験を行った．実験結果を図 C-5に示す．図 C-5
は，上図(a)に気筒間差制御無しの場合における二気筒の熱発生率を示し，下図(b)に着火時
期の気筒間差を低減するために二次エア噴射を行った場合を示している．2次エア供給が無
い場合(a)，気筒間で着火時期が大きく異なっており，着火時期が相対的に早い 1 番気筒の
排気ポートに二次エアを約 16 cc/cycle噴射することで，1番気筒の着火時期を遅角化させ 2
つの気筒の熱発生率を揃えることができた．また BDSC システムでは対の気筒からのブロ
ーダウン圧力波の大きによって EGR 率が微妙に変化する．図 C-5 (a)における IMEP の変動
率はそれぞれ 1 番気筒が 2.53%，2 番気筒が 1.09%であるのに対し，着火時期を揃えた(b)
では，1 番気筒が 1.47%，4 番気筒が 1.07%となり，両気筒の変動率が減少している．特に
着火が早い 1 番気筒は着火時期が遅くなったにも関わらず変動率が低減されている．両気
筒で着火時期を合わせることで，エンジン全体のロバスト性が向上する．以上より，二次
エア噴射により HCCI運転時の着火時期を制御し，気筒間差を抑制出来ることが分かった． 
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Figure C-3 Secondary air injection system 
 
 
Figure C-4 Effect of secondary air injection duration on CA50 
 
 
(a) Uncontrolled              (b)Controlled using 2nd air injection 
Figure C-5 Ignition timing control using 2nd air injection (530 kPa in IMEP) 
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５．気筒間の着火時期制御が高負荷限界に与える影響 
 
 着火時期のばらつきによって HCCI運転範囲が減少した多気筒 HCCIエンジンに，気筒毎
の着火時期を制御出来る二次エアシステムを搭載し，気筒間の着火時期ばらつき抑制を試
みた．着火時期制御が多気筒 HCCI運転負荷範囲に与える影響について調べるため，図 C-1
と同様に噴射量を一定とし，排気管の平均圧力を変化させて，圧力上昇率と IMEP の変動率
及び失火点を測定した．これより得られた HCCI運転負荷範囲を図 C-6に示す．図中の破線
で囲まれた範囲は，気筒間の着火時期制御が無い場合の HCCI運転負荷範囲(図 C-1の範囲)
を示し，影付きの負荷範囲は二次エア噴射を用いて各気筒の着火時期を均衡させた場合を
示している．図 C-6より，気筒間制御により高負荷 HCCI運転範囲が 10 %程度向上し，高
負荷限界値 IMEP 570 kPaは一つの気筒に着目した時の高負荷限界と概ね一致した． 
 
 
Figure C-6 Comparison of HCCI operation range 
Dash line area: w/o cylinder balancing control 
Solid line area: with cylinder balancing control 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
400
420
440
460
480
500
520
540
560
580
600
125 130 135 140 145
n
e
t 
IM
E
P
  
k
P
a
Exhaust pressure  kPa
dP/d max = 400kPa/deg.
Cov. of IMEP = 5%
or
Misfire
10%
: w/ control (2nd Air Inj.) 
: w/o control 
Appendix D: 燃料性状が HCCI燃焼成立範囲と運転性能に及ぼす影響 
120 
 
 
Appendix D: 燃料性状が HCCI 燃焼成立範囲と運転性能に及ぼす
影響 
 
１．燃料性状による影響 
 
本章では，市場の燃料性状ばらつきに起因した着火特性の違いが HCCI エンジンの燃費
性能及び負荷範囲に与える影響を調査することを目的としている．本実験では着火特性を
表わす指標の一つであるオクタン価に着目し，オクタン価が大きく異なる燃料を用いた
HCCI 運転実験を行った．実験条件を表 D-1 に示す．試供燃料のオクタン価はそれぞれ
RON90と RON100を用いた．エンジン回転数は 1500rpmで，圧縮比は 13.7とした． 
 
Table D-1 Experimental conditions 
Fuel 
Gasoline  
RON90, 100 
Engine Speed 1500 rpm 
Compression Ratio 13.7 
Coolant Temperature 105 °C 
 
 
２．オクタン価がHCCI運転性能に与える影響 
 
 図 D-1に 2種類の燃料による HCCI運転時の正味燃料消費率を示す．図 D-1右は左図の
拡大した図である．比較のため圧縮比 12，RON90でのスロットル SI運転の結果も併せて
示す．まず運転負荷範囲に着目する．オクタン価が 90から 100へ増加することで，低負荷
限界は 17kPa減少し，高負荷限界は 23kPa減少した．オクタン価が増加するにつれて運転
負荷範囲が減少する結果となった．次に燃料消費率に着目する．高負荷領域ほど燃料消費
率の差は大きくなり，オクタン価が 90 から 100へ増加することで約 5%燃料消費率が増加
している．図 D-2 にポンプ損失の比較を示す．オクタン価の増加に伴い燃料の自着火温度
が高くなり，同一着火時期を得るための EGR率が増加したためにポンプ損失が増加した． 
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Figure D-1 Effect of RON of test fuel on HCCI operational range and BSFC of 
BDSC-HCC operations 
 
Figure D-2 Effect of RON of test fuel on PMEP of BDSC-HCCI operations 
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Figure D-3 Effect of RON of test fuel on exhaust emissions 
 
 図 D-3 はオクタン価が HCCI 運転時の排気性能に与える影響について示している．CO
排出量は，RON100 の方が RON90 に比べ僅かに少ない結果となった．HC 排出量は
RON100の方が僅かに多い結果となった．NOx排出量は高負荷ではRON100の方が多く，
低負荷では少ない結果となった． 
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Appendix E: 位相可変機能を備えた連続可変動弁機構を用いたガ
ソリン機関の熱効率向上 
 
 
１．連続可変動弁機構による熱効率向上と課題 
 
 HCCI燃焼は筒内混合気の温度や圧力，当量比，希釈量等の複数要因によって影響を受け
ることから，エンジンの運転負荷や回転数に応じて筒内混合気をより緻密に制御する必要
がある．筒内混合気の組成や温度に影響を与える最も重要な要素が吸排気バルブのリフト
量や開角，開閉時期である．そこで本研究の第 4 章におけるエンジン性能計測では連続可
変動弁(VVA: Variable Valve Actuation)機構を用いている．本付録では，共同研究者によっ
て新しく開発された連続可変動弁機構による SI運転の性能改善効果について実機調査した
結果を示す． 
 VVA 機構は，自動車用ガソリンエンジンの熱効率を向上できる効果的な手法の一つとし
て，これまで多くの研究及び開発が行われてきた(1)．ガソリンエンジンにおいて吸排気バル
ブのリフト量や開角，開閉時期を運転条件に併せて最適に変化させることにより，熱効率
や排気性能，最高出力などのエンジン性能を大きく向上できる．これまでいくつかの連続
可変バルブリフト/開角(VVLD: Variable Valve Lift/Duration)機構が実用化されてきたが，
これら機構を搭載する車種は一部に限られており，十分に普及しているとは言い難い．こ
の理由の一つに機構の複雑化に伴う高いコストが挙げられる．また，吸気バルブリフト量
の連続可変により吸入空気量を調節しポンプ損失を大きく低減できるが，一方で低回転・
極低負荷時には筒内流動の微弱化や有効圧縮比の低下によって燃焼安定性が低下する課題
がある(2)(3)(4)．VVLD機構の普及には極低負荷時の燃焼安定性を維持すると同時に，機構の
更なるコスト低減／簡素化を両立することが重要である． 
 共同研究者らによって新規に開発された連続可変動弁 (VVPL: Variable Valve 
Phase/Lift)機構を搭載したガソリンエンジンを用い，機構の性能を実験的に調査すること
を目的とする． 
 
 
２．実験装置及び実験条件 
 
２．１ 連続可変動弁機構 
ノンスロットル SI運転を実現するために本研究における VVPL機構では，吸気弁の閉弁
時期(IVC)を負荷の減少に応じて下死点前に進角させながらリフト量と開角を縮小し，燃焼
室の新気充填率を制御する．図 E-1 に VVPL 機構のバルブリフトカーブを示す．吸気リフ
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ト量減少の際に，IVCを大きく進角すると同時に吸気開弁時期(IVO)を遅角して排気弁との
オーバーラップをなくす設定となっている．ノンスロットル運転によるポンプ損失低減効
果と，極低負荷運転時の燃焼安定性確保を両立できるように，本機構では最大リフト時と
最小リフト時の吸気弁の位相差を 35deg.CAと設定した．この吸気弁リフト量の減少に伴う
リフト位相の進角は，カム位相可変(VCP: Variable Cam Phase)機構を用いることなく実現
している．しかしながら，燃焼安定性に余裕がある運転条件においてはポンプ損失を最小
化できないデメリットが生じる．その場合は VCPを排気カムに装着して排気カム位相を遅
角することで，吸気弁とのオーバーラップ量を増やし，ポンプ損失を効果的に低減するこ
とができる．吸気弁と排気弁のオーバーラップを上死点以降にすることで内部 EGRを導入
し更なる熱効率改善を図る．VVPL機構の詳細については既報(5)(6)を参照されたい． 
 
 
Figure E-1 VVPL valve lift curves 
 
 
２．２ 実験条件 
供試エンジンの諸元及び実験条件を表 E-1 に示す．実験には直列 4 気筒の排気量 1997cc
のガソリンエンジンを使用した．圧縮比は 12.0，燃料はレギュラーガソリンを使用し，ポ
ート噴射により供給した．このエンジンに VVPL 機構を搭載し実験を行った．運転時の空
燃比 A/F は全運転負荷に渡って 14.7 とし，点火時期はMBT もしくはノック限界に設定し
た．エンジン回転数はアイドル相当の回転数 650rpmと，常用回転数の 1500rpmの 2条件
とした．吸入空気は温湿度制御装置により温度 25°C，湿度 50%一定に制御した． 
実験では，筒内圧力をピエゾ式圧力変換器(Kistler 6052c, 6115B)で測定し，4番気筒の
吸排気マニホールド内の圧力脈動をピエゾレジスティブ絶対圧力変換器(Kistler 4005A, 
4049A)を用いて測定した．本研究で示す圧力履歴は，4 番気筒の定常運転 100 サイクルの
平均値である．筒内のガス温度や作動ガス質量，残留ガス割合(RGF: Residual Gas 
Fraction)については，実験により得られた吸排気圧力を境界条件とした 1 次元吸排気シミ
ュレーション(GT-Power)により求めた．排気成分は，COと CO2，THC，O2，NOxを排ガ
ス分析器(HORIBA MEXA-7100Fx)により計測した．エンジントルクはフランジ型トルク計
(GIF F1iS)によって計測した． 
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Table.E-1 Engine specifications and experimental conditions 
Engine specifications 
Engine Type Inline 4 cylinders 
Displacement 1997 cc 
Bore × Stroke 81 × 96.9mm 
Connection Rod 152.7 mm 
Fuel Supply Port Injection 
Injection Pressure 350 kPa (gauge) 
Compression Ratio 12.0 
Experimental conditions 
Engine Speed 650, 1500 rpm 
Coolant Temperature 85 °C 
Fuel Gasoline (RON91) 
 
 
３．結果及び考察 
 
３．１ 低負荷運転時の燃焼安定性 
VVPL 機構では吸気リフト量減少の際に，IVO を上死点よりも遅角することで，排気弁
とのオーバーラップがなくなるために残留ガス割合が減少し，また IVC が下死点に近づく
ため有効圧縮比が増加する．さらに負のオーバーラップによって IVO 時における筒内圧力
が低下するため，燃料と空気の混合及び筒内流動が促進され，極低負荷運転時の燃焼安定
性が向上すると考えられる(7)(8)．低リフト時の IVO 遅角化が低負荷運転の燃焼安定性に与
える影響について調査した．図 E-2 に実機実験における VVPL 機構を用いたノンスロット
ル SI運転時の P-V線図を示す．比較のため従来のスロットル運転時の結果も併せて図中に
示す．両者ともエンジン回転数 1500 rpm，投入燃料量一定条件での比較である．図中の従
来のスロットル絞りによる運転(図中の Baseline)の負荷は IMEPnet=290 kPa，VVPL機構
を用いたノンスロットル運転(図中の VVPL)の負荷は IMEPnet=310 kPa である．図中の
IVO_0.1mm及び IVC_0.1mmは，VVPL機構を用いたノンスロットル運転時で吸気弁リフ
ト量が 0.1 mm となる開閉タイミングを示している．IVO の遅角化により筒内が断熱膨張
した後，新気が吸入されている様子が分かる． 
 
Appendix E: 位相可変機能を備えた連続可変動弁機構を用いたガソリン機関の熱効率向
上 
126 
 
 
Figure E-2 Pressure-Volume for conventional throttled operation and VVPL operation 
 
 図 E-3 は，図 E-2 で示した 2 つの条件における吸気バルブを通過するガスの質量流量履
歴をそれぞれ示している．吸気バルブを通過するガスの質量流量は 1 次元吸排気シミュレ
ーション(GT-Power)により求めた．質量流量は正が吸気ポートから筒内への流入を表わし，
負が筒内から吸気ポートへの排出を表わす．VVPL 機構による IVO 遅角によって，吸入空
気の最大流量が大きく増加している．低リフト且つ，速い吸入空気流量により，筒内流動
が強化されていると考えられる．また IVO を遅角し，排気バルブとのオーバーラップをな
くしたことにより，既燃ガスが筒内から吸気ポートへ逆流するのを最小化でき，燃焼安定
性の向上に寄与すると考えられる． 
 
Figure E-3 Comparison of mass flow rate through intake valve between conventional 
throttled operation and VVPL operation 
 
図 E-4 に，図 E-2 のスロットル運転(Case1)と VVPL 機構によるノンスロットル運転
(Case2)に加え，VVPL 機構の吸気リフト位相が 12 deg.進角したノンスロットル運転
(Case3)の 3 条件における SI 運転結果の比較を示す．IVO 遅角化が低負荷運転時の燃焼安
定性に与える影響について調べるために Case3を併せて実験し，それぞれの IMEPの変動
率(COV of IMEP) と燃焼期間(CA10-90)，残留ガス割合(RGF)，上死点前 30 deg.における
筒内ガス平均温度，排気中の未燃炭化水素濃度(HC)及び一酸化炭素濃度(CO)を比較した．
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それぞれの条件における点火時期は MBT とした．各条件の点火時期は Case1 が 28 
deg.BTDC，Case2が 22 deg.BTDC，Case3が 28 deg.BTDC である．3条件は投入燃料量
等しい条件である．Case2は Case1に比べ，IMEPの変動率は 0.28ポイント減少し，燃焼
期間は3.2deg.短縮している．Case2の方がCase1よりも燃焼安定性が向上した要因として，
筒内流動強化に加え，残留ガス割合の減少が挙げられる．Case2 は Case1 に比べ残留ガス
割合が 3.5ポイントと大きく低減している．この残留ガス割合の低減と筒内流動の強化によ
り，ノンスロットル SI運転の課題である低負荷運転時の燃焼安定性を大きく改善している．
一方，Case2 から吸気弁の中心位相を進角した Case3 では，Case2 に比べ燃焼変動率と燃
焼期間は悪化している．燃焼期間については Case1 よりも僅かながら長期化している．残
留ガス割合は両者でほとんど差がないが，圧縮端の筒内温度が低下し，筒内流動の減少に
よって燃焼安定性が悪化したと考えられ，VVPL機構開発の狙い通りの結果が確認された．
排気中の未燃成分について着目すると，Case2 は Case1 に比べ HC 濃度は減少し，CO 濃
度は同程度であった．Case3 はその他の 2 条件に比べ高い結果となったが，これは燃焼最
高温度が低かったためと考えられる． 
 
 
Figure E-4 Comparison for Conventional throttled operation (Base), VVPL and advance 
of the intake valve event. 
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次に，ノンスロットル SI 運転で燃焼安定性の確保が難しいアイドル運転条件において，
VVPL 機構による燃焼促進効果について調査した．図 E-5 は，アイドル回転数における従
来スロットル運転と VVPL 機構によるノンスロットル運転の見かけの熱発生率の比較を示
している．比較している両者は IMEP が同一の条件である．VVPL 機構を用いたノンスロ
ットル運転では，スロットル運転に比べ熱発生率が急峻となっている．ノンスロットル運
転の方が点火時期は約 5 deg.遅いにも関わらず燃焼位相(CA50)は約 4 deg.早く，燃焼が促
進されていることがわかる． 
 
 
Figure E-5 Comparison of heat release rate between throttled (Base) and 
non-throttled (VVPL) 
 
 
Figure E-6 Effect of VVPL system on COV of IMEP and BSFC during idle condition 
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図 E-6は，アイドル回転数におけるスロットル運転(Base)と OVVPL機構を用いたノンス
ロットル運転(OVVPL)の IMEP の変動率と正味燃料消費率の比較を示している．エンジン
回転数は 650 rpmとし，完全暖機後の冷却水温 85 °Cにおける実験結果である．IMEPの
変動率は同一負荷で比較した場合大きく改善しており，変動率の上限を 5 %以内とした場合，
低負荷限界は 40 kPa拡大している．燃料消費率は最大で 17 %向上している．アイドル運
転において燃焼安定性が改善することによって熱効率が向上するとともに，燃焼安定性を
維持したまま点火時期を遅角し暖機性能を向上させることが出来る． 
 
 
３．２ ノンスロットル SIエンジンの性能 
VVPL 機構を搭載したノンスロットル SI エンジンによる燃料消費率の改善効果について
調査した．結果を図 E-7 に示す．ノンスロットル運転により正味燃料消費率が 4%から 7%
改善した．PMEPはノンスロットル化により最大 12kPa低減している．低負荷領域ではノ
ンスロットル化によって燃焼を悪化させることなく燃料消費率を改善できた．またポンプ
損失の低減効果が相対的に低下する高負荷領域でも，燃料消費率が低減している．VVPL
機構による燃料消費率向上効果について，(1)低中負荷と，(2)高負荷に分けて詳しく調査す
る． 
 
 
Figure E-7 Effect of VVPL on BSFC and PMEP 
 
(1) 低中負荷 
前章の図 E-4 で示したように，低負荷領域において VVPL 機構によるノンスロットル運転
をすることで，従来のスロットル運転に対し燃焼安定性を向上できることがわかった．こ
れは特に冷間始動時の暖機運転中に大きな効果を発揮する．暖機運転中に燃焼安定性を損
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なうことなく点火遅角し，排気温度を高めることができるため，暖機運転時間の短縮が見
込まれる．一方，燃焼安定性に余裕がある運転条件においては，図 E-1 に示すように排気
カム位相を遅角することで，ポンプ損失の低減と内部 EGRの導入が可能であると考えられ
る．本節ではこの排気遅角による燃料消費率の改善効果についても併せて調査する． 
図 E-8 は排気カムの位相を 44 deg.遅角した場合の BSFC 及び，PMEP，残留ガス割合
(RGF)，IMEP の変動率，燃焼期間を示している．IMEP 変動率の上限を 5 %とした場合，
BMEP 150 kPaから 500 kPaまでの負荷範囲で，ノンスロットル運転(図中の OVVPL)に
対し正味燃料消費率が更に低減している．低負荷領域において最大 13 %燃料消費率が低減
した．PMEPは BMEP 100 kPaから 200 kPaの範囲内では更に約 10 kPa低減している．
VVPL 機構の IVO 遅角化によって筒内流動が強化され燃焼安定性が向上したため，多量の
内部 EGRを導入できた．本付録では排気カムの遅角幅 44 deg.の条件のみ示したが，実際
に使用する際は VCP機構により排気弁位相を連続的に変化させて，熱効率が最良となるよ
うに排気弁位相の遅角幅を制御する．EGR率は VCPによって制御できるため，外部 EGR
よりも応答性の速い EGR 率の制御が可能となる． 
図 E-9 にノンスロットル運転条件と VVPL 機構を用いたノンスロットル運転条件の
FMEPを示す．図 E-9の FMEPは IMEPと BMEPの差により求めた．VVPL機構による
ノンスロットル運転では，運転負荷の低下に伴い FMEP が減少しており，最大で約 20 %
低減している．常用的に使用される運転条件においてフリクションが低減し，自動車の走
行燃費を向上できる． 
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Figure E-8 Effect of exhaust retard on BSFC, PMEP, RGF, COV of IMEP and CA10-90 
 
 
Figure E-9 Effect of reducing the friction by using VVPL system 
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(2) 高負荷 
ポンプ損失の低減効果が相対的に低下する高負荷領域でも燃料消費率が低減しており，本
節ではこの要因について詳しく調査する．図 E-10にスロットル運転(Base)と VVPL機構に
よるノンスロットル運転時の点火時期と燃焼位相の中心(CA50)を示す．BMEP500kPa 以
下の運転負荷では点火時期はMBTであるが，それ以上の負荷ではノック限界によって点火
進角が制限されている．ノックによって制限されるBMEP500kPa以上の負荷では，OVVPL
の方が Base に比べ点火時期を最大で 5deg.程度進角できている．OVVPL 機構によるノン
スロットル運転では，吸気弁の早閉じにより有効圧縮比が低下するため圧縮端での温度は
低い．高負荷領域ではポンプ損失の低減に加え点火進角できたことによって熱効率が向上
したと考えられる． 
 
 
Figure E-10 Comparison of ignition timing and CA50 
 
図 E-11 は，上死点前 20deg.における筒内の平均ガス温度の比較を示している．
BMEP500kPa においては，両者の温度差は約 40K あり，吸気弁早閉じによる圧縮端温度
低減の効果が確認できる．負荷が増加するにつれてスロットル運転の圧縮端温度が低下し，
BMEP800kPa以上では差が無くなる．VVPL機構を用いて吸気リフト量を増加し，吸入空
気量を増やした場合は，空気量によらず圧縮端温度が同程度となっている． 
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Figure E-11 Comparison of in-cylinder bulk temperature at 20deg.BTDC 
 
VVPL 機構を用いたノンスロットル SI エンジンの排気性能について結果を図 E-12 に示
す．前節 3.1で示した排気弁位相を 44deg.遅角した条件の排気性能についても併せて示す．
すべての排気成分の排出量は触媒前での計測結果である．CO排出量はノンスロットル運転
の方が少ない．排気弁位相の遅角によって低負荷領域で排出量が更に低減している．HC排
出量は Base と VVPL で両者に有意な差は無いが，排気弁位相の遅角によって僅かに低減
している．NOx 排出量は低負荷でノンスロットル運転の方が少なく，中負荷から高負荷の
範囲ではスロットル運転の方が少ない．排気弁位相の遅角による EGR導入によって燃焼最
高温度が低下し，スロットル運転に対し最大 30%排出量が低減している． 
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Figure E-12 BSCO, BSHC and BSNOx of OVVPL non-throttled SI engine compared 
with conventional throttled SI engine 
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